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Les travaux accomplis dans le cadre de ce projet de recherche ont permis de réaliser un 
dispositif électromécanique fonctionnel pour l’actionnement d’embrayage. Le dispositif utilise 
une vis mère et un écrou pour transformer le mouvement rotatif d’un moteur électrique en 
mouvement linéaire. Le dispositif peut être placé n’importe où dans un véhicule grâce à un 
conduit hydraulique en circuit fermé qui assure le transfert de puissance mécanique vers 
l’embrayage. La performance et les composants clés ont été optimisés à l’aide de résultats de 
simulation. Un compromis est ainsi fait entre le coût, l’efficacité et la performance du 
système. Un contrôleur par compensation de friction ou par mode glissant permet de 
minimiser les effets néfastes de la friction dans le mécanisme de transfert sur la précision et le 
temps de réponse. Des essais sur véhicule démontrent la fonctionnalité du concept pour 
l’actionnement d’embrayage. 
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Depuis quelques années, la dépendance au pétrole de l’industrie automobile a de plus en plus 
d’impacts économiques et environnementaux. La hausse du prix de l’essence et les 
changements climatiques font régulièrement les manchettes. Les constructeurs d’automobiles 
sont aujourd’hui contraints de développer des produits écoperformants pour faire face aux 
règlementations gouvernementales toujours plus sévères sur les émissions de gaz à effet de 
serre (GES) des véhicules.  
 
En plus de la réglementation, le marché incite les constructeurs à offrir des produits qui 
consomment moins d’essence, car les acheteurs de véhicules demandent des véhicules qui leur 
permettront de réduire les coûts de carburant ainsi que leur empreinte écologique. Les 
acheteurs sont également encouragés par les gouvernements à remplacer leurs vieilles voitures 
par de nouvelles voitures moins polluantes grâce à des incitatifs financiers. En réponse à ce 
contexte économique, les investissements des entreprises ainsi que les subventions 
gouvernementales en recherche et développement (R&D) ont bondi dans les dernières années.   
 
Les entreprises du secteur automobile ont développé une panoplie de solutions visant à réduire 
les émissions de GES et visant à séduire une clientèle de plus en plus verte. Parmi ces 
solutions, on retrouve les véhicules électriques et les véhicules électriques hybrides. Le 
programme de partenariat automobile du Canada (PAC) a subventionné les universités qui, en 
collaboration avec les entreprises du secteur automobile, avaient des projets de R&D visant à 
réduire les émissions de GES de leurs véhicules. Le Centre des technologies avancées (CTA), 
un partenariat entre la compagnie Bombardier Produits Récréatifs (BRP) et l’Université de 
Sherbrooke (UdeS), a reçu une subvention du programme PAC pour développer un tricycle 
électrique hybride. 
 
D’autres solutions consistent à augmenter au maximum l’efficacité des sous-systèmes d’un 
véhicule. Par exemple, les nouveaux moteurs à combustion interne (MCI) sont maintenant 




lorsque le véhicule est à l’arrêt. Les transmissions manuelles automatisées (AMT) sont 
apparues afin de combiner l’efficacité énergétique des embrayages à sec d’une transmission 
manuelle et la valeur ajoutée amenée par le confort et la facilité d’opération des transmissions 
automatiques.  À l’image d’une transmission automatique, la AMT gère le couple transmis par 
l’embrayage avec l’unique commande de la pédale d’accélérateur. La gestion automatique de 
l’embrayage et des changements de rapports amène également un niveau de performance  plus 
élevé que pour les transmissions manuelles ou automatiques, ce qui se traduit par une plus 
grande accélération du véhicule. Une transmission automatisée est une valeur ajoutée sur un 
véhicule, ce qui donne à un constructeur un avantage sur la concurrence tout en répondant aux 
critères environnementaux des gouvernements. 
 
Dans le contexte des produits récréatifs, l’automatisation des fonctions d’un véhicule a 
également une valeur ajoutée. Actuellement, une technologie électrohydraulique est utilisée 
pour effectuer le contrôle de la transmission, car l’hydraulique fournit aisément la force et la 
puissance requise pour actionner une transmission. L’actionnement hydraulique de la 
transmission est intrinsèquement inefficace, et cette inefficacité se chiffre par une 
consommation de carburant de plus de 2 %. Il serait donc opportun d’augmenter l’efficacité 
énergétique du système de transmission en remplaçant la technologie hydraulique par une 
technologie plus efficace, en l’occurrence une technologie électromécanique. 
 
1.2. Problématique 
L’automatisation de la transmission d’un véhicule récréatif, en particulier de l’embrayage, est 
une tâche difficile à accomplir. L’utilisateur d’un produit récréatif a de hautes attentes quant à 
la qualité de l’engagement de l’embrayage lors d’un départ arrêté ou lors de changements de 
rapports. En effet, un véhicule est qualifié de récréatif lorsque sa fonction principale est 
d’amuser l’utilisateur en lui donnant des sensations plutôt fortes en termes d’accélération 
longitudinale et/ou latérale du véhicule. Dans le cas d’un véhicule récréatif sur route, la 
principale mesure de qualité des sensations ressenties par l’utilisateur est l’accélération  
longitudinale. La qualité d’engagement se traduit par une réponse rapide du système lorsque la 
demande des gaz de l’utilisateur est agressive et un départ sans secousse (à accélération 
constante) lorsque l’utilisateur manie l’accélérateur doucement.  
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Le rapport puissance/masse d’un véhicule récréatif est typiquement élevé (~0,22 kW/kg). 
C’est environ deux fois supérieur à celui d’une voiture de tourisme comme une Volkswagen 
Golf GTI (~0,10 kW/kg) qui est munie d’une AMT. Ceci est un avantage pour les sensations, 
car un grand rapport puissance/masse procure une grande accélération longitudinale. En 
contrepartie, la qualité d’engagement est beaucoup plus sensible au couple transmis par 
l’embrayage, car le couple disponible par kilogramme de masse de véhicule est supérieur et 
donc a un plus grand effet sur l’accélération du véhicule. Pour obtenir la même qualité 
d’engagement qu’une Volkswagen Golf GTI lors de l’accélération, un véhicule récréatif doit 
contrôler le couple transmis par l’embrayage avec une résolution deux fois supérieure à celle 
d’une voiture de tourisme. En bref, le contrôle d’embrayage d’un produit récréatif est plus 
difficile que pour un véhicule du secteur automobile. 
 
Le remplacement de l’actionnement hydraulique par l’actionnement électromécanique pour le 
contrôle d’embrayage d’un produit récréatif est un défi. Même dans le domaine automobile, 
les technologies électromécaniques sont encore peu utilisées. On préfère l’hydraulique à 
l’électromécanique pour des raisons de performance et de fiabilité. Donc, sans même 
considérer le défi de contrôler l’embrayage d’un produit récréatif, rien ne garantit le succès 
d’une technologie électromécanique pour effectuer cette fonction. La réticence de l’industrie 
automobile par rapport à l’électromécanique indique que le défi est grand, sinon 
l’électromécanique équiperait davantage de véhicules sur le marché. 
 
1.3. Projet de recherche 
Ce projet de recherche se veut un projet de conception visant à trouver le concept de système 
électromécanique permettant un actionnement adéquat d’un embrayage de produit récréatif. 
Plusieurs options sont possibles, et il n’y a pas de solution évidente au problème. Le projet de 
recherche consistera à concevoir un mécanisme d’actionnement de l’embrayage ainsi qu’à 
développer un contrôleur adapté au système. Un compromis devra être fait entre la précision et 
la qualité des composants du mécanisme et la complexité et la robustesse du contrôleur. 
 




« Quel système d’actionnement d’embrayage hautement efficace pourrait s’intégrer au 
boîtier d’embrayage d’un véhicule tout en permettant des engagements d’embrayage 
rapides et confortables pour l’utilisateur et comment serait contrôlé un tel système? » 
 
De manière plus détaillée, les objectifs du projet sont de :  
 Élaborer un concept de mécanisme électromécanique permettant d’actionner 
l’embrayage 
 Modéliser le mécanisme et prévoir sa performance 
 Développer un contrôleur robuste permettant une commande précise du mécanisme 
 Réaliser un prototype du système d’actionnement 
 Intégrer le système d’actionnement à la transmission d’un véhicule 
 Valider la qualité d’engagement de l’embrayage par des tests subjectifs de confort 
d’utilisateur et d’agrément de conduite. 
 
Ce mémoire présente les résultats obtenus dans le cadre du projet. Tout d’abord, le chapitre 2 
présente un bref état de l’art des transmissions, des embrayages, des actionneurs ainsi que des 
stratégies de contrôle utilisées pour l’actionnement d’embrayage. Ensuite, le chapitre 3 détaille 
le concept retenu et le modèle dynamique démontrant sa faisabilité. Le chapitre 4 présente des 
choix de contrôleurs basés sur un modèle identifié et validé par des essais expérimentaux en 
laboratoire. Le chapitre 5 présente les essais et les montages expérimentaux qui ont été faits 
pour valider le fonctionnement du système développé sur un véhicule. Enfin, le chapitre 6 




2. ÉTAT DES CONNAISSANCES 
2.1. Embrayage 
2.1.1. Principes de fonctionnement 
L’embrayage est un composant mécanique ayant pour fonction de transmettre la puissance 
entre deux arbres d’axes communs de façon graduelle. Ce composant agit comme un 
interrupteur entre la source de puissance et le dispositif qui la consomme. Il existe plusieurs 
types d’embrayages, dont l’embrayage à sec et l’embrayage humide multidisque.  
 
L’embrayage peut se trouver dans trois états soient débrayé, verrouillé ou en glissement. Dans 
l’état débrayé, l’embrayage ne transmet aucun mouvement ni couple. Lorsqu’il est verrouillé, 
l’arbre d’entrée (arbre menant) transmet un couple et une vitesse de rotation à l’arbre de sortie 
(arbre mené). Les deux arbres sont dans ce cas considérés comme solidaires. Dans un véhicule 
motorisé à l’arrêt, il est essentiel de pouvoir interrompre la transmission de puissance afin de 
laisser le moteur à combustion en marche. 
 
Dans l’état de glissement, un certain couple est transmis entre les deux arbres lorsqu’ils 
tournent à des vitesses différentes. Dès que les garnitures de l’embrayage entrent en contact, 
l’embrayage entre en glissement. Il y a alors transmission d’un couple entre l’arbre d’entrée et 
l’arbre de sortie par le biais de la force de frottement modulée selon la force axiale appliqué sur 
l’embrayage. Lors d’un départ arrêté, l’embrayage permet un démarrage du véhicule en 
douceur.  
 
L’état normal d’un embrayage est l’état dans lequel le système revient lorsqu’aucun effort 
n’est appliqué. Un embrayage peut être normalement fermé (embrayé) ou normalement ouvert 
(débrayé). Un embrayage dit normalement fermé est un embrayage sur lequel un effort doit 
être appliqué pour interrompre la transmission de couple. Inversement, un embrayage 
normalement ouvert nécessite l’application d’un effort pour transmettre du couple. 
Généralement, un ressort ramène l’embrayage dans son état normal. 
 
6 ÉTAT DES CONNAISSANCES 
 
 
Il existe deux principaux types d’embrayages pour  les voitures et les véhicules récréatifs. Les 
automobiles à transmission manuelle utilisent principalement les embrayages secs, tandis que 
les véhicules récréatifs utilisent les embrayages multidisques humides. Un embrayage est dit 
sec lorsqu’il n’y a aucune lubrification sur les surfaces de frottement présentes entre l’arbre 
menant et l’arbre mené. Au contraire, un embrayage est qualifié d’humide lorsque ses surfaces 
de frottement trempent dans un fluide, habituellement de l’huile. 
 
Dans les véhicules munis d’une transmission manuelle, on retrouve autant d’embrayages secs 
que multidisques humides. Les embrayages sont généralement actionnés manuellement par 
l’utilisateur du véhicule à l’aide d’un levier rattaché à la pédale d’embrayage ou d’un piston 
hydraulique en circuit fermé.  
 
Les transmissions comprenant ces types d’embrayages ont les avantages d’être simples à 
fabriquer et à entretenir. Par contre, elles sont plus difficiles à opérer que les transmissions 
automatiques et le confort des passagers lors des départs arrêtés et des changements de rapport 
dépend de l’agilité du conducteur à débrayer l’embrayage. Les transmissions automatiques 
sont plus confortables pour les passagers d’un véhicule. Par contre, leur efficacité est faible et 
elles sont plus coûteuses à fabriquer et entretenir. Les transmissions automatiques utilisent un 
accouplement hydraulique pour transmettre un couple. Il y a donc toujours un brassage de 
fluide occasionnant des pertes énergétiques. De plus, les transmissions automatiques ont 
souvent seulement 4 rapports, ce qui défavorise l’utilisation du MCI dans sa plage d’efficacité 
maximale. Une diminution de 4,3% sur la consommation d’essence pourrait être réalisée sur 
une transmission automatique en faisant passer le nombre de rapports de 4 à 6 [Duleep, 2011]. 
 
Les transmissions manuelles automatisées (AMT) sont apparues dans les années 2000 dans le 
but de regrouper les avantages des transmissions automatiques et manuelles. Ces transmissions 
ont pratiquement la même architecture que les transmissions manuelles, c’est-à-dire qu’elles 
comportent un embrayage à sec ou multidisque humide, mais l’actionnement est géré par un 
contrôleur électronique. Une AMT de six rapports consomme 6.5 % moins d’essence qu’une 
transmission automatique à 4 rapports [Duleep, 2011]. Malgré que les embrayages secs et 
humides soient des systèmes bien connus,  leur automatisation demeure un grand défi. Les 
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difficultés rencontrées lorsqu’on tente d’automatiser les embrayages sont principalement 
causées par la relation entre le couple transmis et la force axiale appliquée. Les AMT les plus 
connues sur le marché, telles que la DSG de BorgWarner équipant les Volkswagen et les Audi 
et les Getrag 6DCT250 équipant les Ford Fiesta sont conçues pour des voitures et sont peu 
utilisées dans les véhicules récréatifs. 
 
Le groupe motopropulseur peut être simplifié par le système illustré à la figure 2.1 [Esnault, 
2000]. Ce système représente l’embrayage dans l’état d’engagement et peut être décrit 
mathématiquement par : 
 
 A#D = 1*# F2# − 2G (2.1) 
 AHD = 1* F2 − 2HG (2.2) 
 
où A# est la vitesse de rotation de la partie menante de l’embrayage, *# l’inertie équivalente du 
moteur et de cette partie menante, 2# le couple moteur, 2 le couple de frottement de 
l’embrayage, % la force de pincement des disques d’embrayage, AH la vitesse de rotation de 
l’arbre de sortie, *H l’inertie équivalente du véhicule et entre la partie menée de l’embrayage et 
la route et 2 le couple de réaction équivalent du véhicule. 
 
Le comportement du système peut être prédit en établissant une relation entre % et 2. La 
modélisation la plus simple est le modèle de friction de Coulomb où le couple transmis par 
l’embrayage est seulement fonction de la force axiale appliquée [Esnault, 2000] 
 
 2 = IJ#))% (2.3) 
 
 




Figure 2.1 – Schéma du système mécanique simplifié d’un groupe motopropulseur [Esnault, 2000]. 
 
où I est le nombre de surfaces de frottement, J est le coefficient de friction des surfaces de 
frottement et % est la force de pincement axiale appliquée à l’embrayage. Le rayon efficace des 
disques de frottement est donné par : 
 
 #)) = 2F#L − -LG3F#& − -&G (2.4) 
 
où # et - sont les rayons externe et interne des disques de friction. Des essais expérimentaux 
démontrent que la relation statique de l'équation 2.3 prédit bien le couple d’embrayage 
transmis lors d’un engagement à faible vitesse relative et en absence de stiction, c’est-à-dire 
que la vitesse de glissement est loin d’être nulle [Holgerson, 2000]. Le tableau 2.1 montre les 
valeurs de J des matériaux de garniture les plus communs en frottement sec ou lubrifié. 
 
Tableau 2.1 – Coefficients de friction µ de différents matériaux frottant contre une plaque d’acier 
durci [Juvinall, 2007] 
Matériau µ sec µ dans l’huile 
Métal moulé 0,25 – 0,45 0,06 – 0,09 
Métal fritté 0,15 – 0,45 0,05 – 0,08 
Acier durci 0,15 – 0,25 0,03 – 0,06 
 
 
Bien que la friction de Coulomb représente bien comment le couple d'embrayage est lié à la 
force de pincement, en réalité, le coefficient de friction change au début et à la fin de la phase 
de glissement, selon la vitesse de glissement définie comme : 
 
 A =  A# − AH (2.5) 
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Des recherches montrent que le coefficient de friction baisse très légèrement avec la 
température des surfaces de frottement d’un embrayage, et donc que ce coefficient est 
pratiquement indépendant des conditions d’opérations [Miyoshi, 2002], [Holgerson, 1999].  
 
Dans un embrayage humide, le film d'huile entre les surfaces de friction crée un couple de 
frottement visqueux même si ces dernières ne se touchent pas. Lorsque les disques des arbres 
d’entrée et de sortie sont rapprochés et un couple de frottement visqueux apparaît. Le modèle 
de Kitabayashi [Kitabayashi et al., 2003] donne une bonne approximation de ce couple 
visqueux jusqu’à des vitesses de rotation des arbres de 2000 RPM : 
 
 2 = IJNF#& − -&G#))&ℎ A (2.6) 
 
où J est la viscosité de l’huile,et ℎ est l’épaisseur du film d’huile entre les disques.  
 
Des  modèles plus complexes sont requis pour prédire le couple visqueux à des vitesses 
supérieures à 2000 RPM. En effet, les efforts hydrodynamiques causés par la vitesse de rotation 
évacuent le fluide d’entre les surfaces de frottement, limitant ainsi le couple visqueux. Le 
modèle de Yuan [Yuan et al., 2007] permet de prédire le couple visqueux sur une plus grande 
plage de vitesse que le modèle de Kitabayashi. Contrairement au modèle de Kitabayashi, le 
modèle de Yuan tient compte des efforts hydrodynamiques, des forces de viscosité et de la 
tension de surface dans le film d’huile pour calculer le couple visqueux. Le modèle prédit à 
quel rayon le film d’huile décroche des surfaces de frottement. Ainsi, plus la vitesse de rotation 
est élevée, plus le film d’huile décroche à un rayon faible, diminuant ainsi la surface d’huile par 
laquelle le couple peut être transmis. Ceci se traduit par une valeur maximale de couple 
visqueux à une certaine vitesse de rotation. Les modèles de Kitabayashi et de Yuan sont 
comparés à un essai expérimental sur la figure 2.2. Le couple prédit par le modèle de 
Kitabayashi ne dépend que de la vitesse de rotation relative entre les surfaces de frottement, 
alors que le couple prédit par le modèle de Yuan dépend en plus de la vitesse absolue des 
surfaces de frottement. 
 
 




De manière plus générale, la friction agit dans tous les systèmes mécaniques. Lorsque l'on 
parle de friction, on parle souvent de force de friction statique ou de force de friction 
dynamique. La friction statique fait référence à la force minimale qui doit être appliquée à un 
objet pour initier le glissement de celui-ci sur une surface. Toute force en deçà d'une valeur %C 
ne peut initier le mouvement de l'objet. La force de friction dynamique fait référence à la force 
qui résiste au mouvement d'un objet lorsque celui-ci est en glissement sur une surface. Elle est 
généralement moins élevée que %C.  
 
La friction de Coulomb, telle qu'exprimée par l'équation 2.7, et la friction visqueuse de 
l'équation 2.8 sont des manières d'exprimer des forces de friction dynamiques. Cependant, ces 
équations font parti des modèles statiques de friction. Les travaux de Olsson [Olsson et al, 
1998] décrivent différents modèles de friction. Les modèles statiques sont employés pour 
décrire la friction lorsque la vitesse de glissement est constante. D'abord, le modèle de friction 
de Coulomb s'exprime comme une force s'opposant au mouvement tel que : 
 
 %. = %B PIFQG (2.7) 
 
 
Figure 2.2 – Comparaison des modèles de Yuan (New Model selon la légende de la figure) et  
de Kitabayashi à un essai expérimental [Yuan et al., 2007]. 
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où %B est la force de fiction de Coulomb et Q est la vitesse de glissement. Cette relation est 
illustrée à la figure 2.3a). La friction visqueuse peut être ajoutée à la friction de Coulomb pour 
donner la relation : 
 
 % = %B sgn Q + Q (2.8) 
 
où  est un coefficient de friction visqueuse. Cette relation est équivalente à  2 + 2 et est 
illustrée à la figure 2.3b). Étant donné que la friction statique se définit par rapport à une force 
externe %#V appliquée à un objet que l'on veut faire glisser, elle peut être prise en compte 





XZ%#V  [ Q = 0 et |%#V| < %C%C PIF%#VG si Q = 0 aD |%#V| ≥ %C
% si Q ≠ 0
 (2.9)  
 
Cette relation s'illustre par la figure 2.3c). En réalité, la force de friction est continue entre Q =0 et Q ≠ 0. La transition entre l'arrêt et le glissement est appelée effet Striebeck. Une manière 
commune de représenter la friction de Striebeck est  
 
 %Cd-##e = f%B + F%C − %BGag| h⁄ |j sgn Q (2.10) 
 
où Q est la vitesse de transition et k un paramètre représentant la douceur de la transition. La 
force de friction pour les vitesses non nulles peut s'exprimer de manière générale en incluant la 
friction visqueuse comme  
 
 %FQG = f%B + F%C − %BGag| h⁄ |j sgn Q + Q (2.11)  
 
Finalement, la force de friction est modélisée par l'équation 2.12 ci-dessous et se représente 
graphiquement comme sur la figure 2.3d). Les modèles de friction statique ne permettent pas 
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de prédire le comportement d'un système dont la vitesse change et encore moins lorsque la 





XZ%#V	 [	Q = 0	et	|%#V| < %C%C PIF%#VG	si	Q = 0	aD	|%#V| ≥ %C
%FQG	si	Q ≠ 0




Figure 2.3 – Force de friction en fonction de la vitesse selon différents modèles a) modèle de 
Coulomb, b) Coulomb + effets visqueux, c) Coulomb + effets visqueux + stiction, d) Karnopp [Olsson 
et al., 1998] 
 
Les modèles statiques ne peuvent décrire tous les phénomènes présents dans un système avec 
friction. Les lignes qui suivent décrivent les principaux phénomènes physiques observés mais 
non-prédits dans un système avec friction.  
 
Lorsque la force que l'on applique sur un objet est en deçà de %C, l'objet entre dans la phase de 
préglissement. Il se produit alors un déplacement de préglissement. La friction se comporte 
comme un ressort. Le déplacement de l'objet dans cette phase est microscopique, et redevient 
nul lorsque la force que l'on applique à l'objet redevient nulle. 
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On observe aussi qu'il y a de l'hystérésis dans la relation entre la force de friction et la vitesse 
de déplacement. La force de friction est moins grande lorsque la vitesse diminue que lorsque 
la vitesse augmente. De plus, la largeur de la boucle d'hystérésis dépend de la vitesse de 
déplacement. Plus la vitesse est grande, plus la largeur de la boucle sera grande. 
 
Également, la force de stiction %C varie en fonction du taux d'application de la force externe 
sur l'objet. Si la force externe est appliquée lentement, c'est-à-dire qu'elle croît lentement à 
partir d'une valeur nulle, la valeur de %C à laquelle l'objet entrera en phase de glissement sera 
plus élevée que si cette force était appliquée rapidement. 
 
Finalement, la stiction est un phénomène caractéristique des systèmes avec friction. Ce 
phénomène est causé par le fait que la force de friction statique est plus grande que la force de 
friction dynamique. La figure 2.4 illustre bien le phénomène. Un déplacement noté l est 
appliqué à une extrémité du ressort  sur la partie de gauche de la figure. Sur la partie de 
droite, le déplacement  de la masse  s'initie seulement lorsque la différence entre l et  
atteint une certaine valeur, puis s'arrête lorsque la différence entre l et  retombe. 
 
 
Figure 2.4 – Phénomène de stiction [Canudas de Wit et al., 1995] 
 
Les modèles dynamiques de friction permettent de mieux prédire les différents phénomènes de 
friction. Le modèle dynamique de friction le plus utilisé est le modèle de LuGre [Canudas de 
Wit et al., 1995]. Dans ce modèle, les surfaces adjacentes de deux objets sont en contact par 
l'entremise de brindilles élastiques. Lorsqu'une force tangentielle est appliquée à l'un des 
objets, les brindilles vont fléchir comme des ressorts et ceci donne lieu à la force de friction. Si 
la force appliquée est suffisamment grande, des brindilles vont se déformer assez pour qu'elles 
glissent. Cette représentation tribologique des surfaces tient compte du caractère aléatoire de 
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la friction. La figure 2.5 illustre le concept de brindilles. La déformation moyenne des 
brindilles est dénotée ! et est modélisée par  
 
 
Figure 2.5 – Représentation des brindilles du modèle de LuGre 
 
 
 !D = Q − |Q|PFQG ! (2.13)  
  
où Q est la vitesse relative des deux surfaces de glissement. Le premier terme du modèle donne 
une déformation proportionnelle à l’intégrale de la vitesse relative tandis que le deuxième 
terme donne la valeur de déformation de ! en régime permanent. La déformation des balais 
lorsque Q est constante est notée : 
 
 ! = Q|Q| PFQG = sgn Q PFQG (2.14)  
 
La fonction PFQG est une fonction positive représentant l’effect Striebeck. La force de friction 
résultant de la déformation des balais est  
 
 % 	 @! U @ !D U @&Q (2.15)  
 
où @ est la raideur des balais, @ est le coefficient d’amortissement des balais et @& est le 
coefficient de friction visqueuse. La fonction PFQG peut être paramétrée comme : 
 
 @PFQG 	 %B U F%C  %BGagF m⁄ Gn (2.16)  




La fonction PFQG peut également être représentée par l’équation 2.11. Ce modèle dynamique 
comprend donc 6 paramètres, soient @, @, @&, %B, %C et Q. 
2.2. Actionneurs d’embrayage 
Dans un véhicule à transmission manuelle, c’est l’utilisateur qui fournit l’effort nécessaire au 
désengagement de l’embrayage. Un ressort fournit la force de pincement nécessaire à la 
transmission du couple moteur à travers l’embrayage. Dans les véhicules équipés d’une AMT, 
on retrouve la plupart du temps un système électrohydraulique pour l’actionnement de 
l’embrayage et du boîtier de vitesse. La tendance actuelle dans l’industrie automobile est de  
remplacer les actionneurs électrohydrauliques par des actionneurs électromécaniques parce 
que ces derniers sont plus performants, plus efficaces et se contrôlent avec plus de précision 
[Iles-Klumpner, 2006]. 
2.2.1. Machines hydrauliques 
Électrohydraulique classique 
La technologie électrohydraulique classique consiste à mouvoir l’embrayage à l’aide d’un 
piston hydraulique. Des valves servohydrauliques contrôlent la pression et le débit fournis par 
une pompe hydraulique afin de produire la force de pincement %# adéquate sur l’embrayage.  
 
La technologie électrohydraulique classique présente les avantages d’être peu coûteuse et 
d’avoir une grande densité de force. Elle permet aussi d’avoir un contrôle assez précis sur le 
couple transmis par l’embrayage, mais le temps de réponse d’un système d’actionnement 
électrohydraulique est assez lent. Les travaux de Corneliu Lazar [Corneliu Lazar et al., 2010] 
sur la modélisation et le contrôle du système d’actionnement électrohydraulique de la 
transmission DQ250 de Volkswagen montrent que le temps que prend le système pour 
atteindre une consigne de pression est d’environ 0,5 s. La figure 2.6 montre les résultats de 
simulation et de tests expérimentaux de la pression en fonction du temps. La pression simulée 
est « simulated PL » et la pression mesurée est « measured PL ».  




Figure 2.6 – Réponse du système d’actionnement électrohydraulique de la transmission DQ250 à une 
commande échelon de pression [Corneliu Lazar et al., 2010]. 
 
Malgré la fonctionnalité démontrée de la technologie hydraulique, l’énergie requise pour 
l’alimenter est élevée. En effet, l’efficacité d’un système hydraulique est typiquement limitée à 
50% au plus. De plus, les embrayages commandés par un système électrohydraulique sont 
normalement ouverts, donc une pression doit être appliquée constamment afin de transmettre 
un couple. La pompe hydraulique est couplée au moteur et est dimensionnée de manière à 
fournir le débit et la pression requise pour opérer le système lorsque le moteur est à son régime 
le plus bas. Les pompes généralement employées dans les transmissions sont à déplacement 
fixe, c’est-à-dire que le débit fourni est directement proportionnel à la vitesse du moteur. 
Lorsque le moteur est à un régime de croisière, le surplus de débit et de pression généré par la 
pompe est simplement gaspillé. 
 
Les pompes à déplacement variable (PDV) sont utilisées surtout pour le pompage de carburant 
des moteurs diesel. Contrairement aux pompes à déplacement fixe (PDF), le débit fourni peut 
être ajusté au besoin du système hydraulique. Les PDV pourraient aussi être utilisées pour les 
transmissions. Une simulation de cycle d’utilisation de pompe hydraulique donne une 
comparaison entre la consommation d’essence reliée à une PDV et à une PDF dans une 
transmission à double embrayage utilisée sur un véhicule commercial [Ahlawat et al., 2009]. 
Selon cette simulation, la PDV permettrait d’économiser 1,45% et 2,06% d’essence sur des 
cycles urbains et d’autoroute respectivement par rapport à la PDF. Par contre, Ahlawat 
rappelle qu’en réalité, la PDV est difficile à utiliser pour le pompage d’huile parce que la 
régulation de la pression présente un problème d’instabilité. Le problème est résolu en 
augmentant le débit de fuite de la pompe, mais ceci diminue l’efficacité de la pompe et ramène 
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la consommation d’essence à un niveau similaire aux PDF. De plus, le coût des PDV est 
beaucoup plus élevé que les PDF, car le nombre de pièces est plus élevé. 
 
Servopompe hydraulique  
Une servopompe est une pompe hydraulique actionnée par un servomoteur. Cette technologie 
est employée pour pincer la courroie d’une transmission à variation continue (CVT) et pour 
varier l’ouverture des poulies [Shastri et Frank, 2004]. Le système de Shastri et Frank utilise 
deux servopompes pour fournir la puissance hydraulique nécessaire au fonctionnement de la 
CVT. Les servopompes peuvent fournir une pression allant jusqu’à 27,5 bar. Des essais 
expérimentaux comparent la puissance consommée par les servopompes à la puissance 
consommée par une pompe hydraulique couplée au MCI. Les servopompes utilisent 50% 
moins de puissance qu’une pompe standard. De plus amples informations sur ce système sont 
données dans le brevet de Frank et Dreumont [Frank et Dreumont, 2010]. Entre autres, le gain 
en efficacité par rapport à une pompe hydraulique standard provient du fait qu’à temps de 
réponse égal, le débit de fuite du circuit hydraulique est 8 fois moins grand. Le temps de 
réponse d’une servopompe est lié à la puissance mécanique fournie à la pompe et non au débit 
de fuite tel que pour une pompe conventionnelle. La pompe débite 1,07 cc/tour. 
 
Un actionneur à servopompe à haute performance a été développé par Habibi et Goldenberg 
[Habibi et Goldenberg, 1999]. Le prototype utilise une PDV d’un débit de 1,065 cc/tour et 
peut fournir une pression de 210 bar. Lorsqu’employé avec un cylindre hydraulique d’un 
diamètre de 25 mm, le système peut fournir un effort de 10,5 kN. En dynamique, le système 
peut placer une masse de 20 kg à 2 cm ±  0,01 mm en 0,6 s. La bande passante pour la masse 
de 20 kg est de 22 Hz. Le moteur électrique alimentant la pompe est un moteur triphasé. 
 
2.2.2. Machines électriques 
Les technologies électromécaniques utilisées pour l’actionnement de l’embrayage sont 
classées dans 2 catégories, soient les dispositifs rotatifs tels que les moteurs électriques 
conventionnels et les dispositifs linéaires tels que les solénoïdes et les moteurs linéaires. Ces 
technologies sont souvent accompagnées de dispositifs servant à amplifier la force ou le 
couple fourni par les actionneurs électromécaniques. 




Moteurs électriques rotatifs 
Les moteurs électriques sont utilisés fréquemment par l’industrie automobile dans une 
multitude d’applications. Parmi les moteurs les plus utilisés, on retrouve les moteurs DC à 
balais (BDC), les moteurs à induction (IM), les moteurs à aimants permanents (PM) et les 
moteurs à réluctance variable (SRM). Les caractéristiques de ces moteurs ont été comparées 
dans une étude pour déterminer quel serait le moteur le plus approprié pour la propulsion d’un 
véhicule hybride [Zeraoulia et al., 2006]. Selon cette étude, le moteur IM est le plus approprié 
pour l’application à haute puissance dans un véhicule. Par contre, les moteurs IM ne sont pas 
très adaptés pour les applications à faible puissance parce qu’ils ont de faibles efficacité et 
densité de puissance. Le moteur BDC est principalement utilisé pour les applications à faible 
puissance des automobiles, car son coût est très faible [Turner et Ramsay, 2004]. Par contre, 
ce type de moteur a plusieurs désavantages. Les moteurs sans balais DC ou AC (BLDC ou 
BLAC) sont plus performants que les moteurs BDC mais se contrôlent plus difficilement. 
Enfin, les moteurs SRM pourraient aussi convenir aux applications à faible puissance, mais 
ont comme désavantage principal de produire un couple ondulé et d’être bruyants. Les 
caractéristiques des moteurs BDC, BLDC/BLAC et SRM pour les applications à faible 
puissance sont comparées dans le tableau 2.2.  
 
Tableau 2.2 – Performance de différents types de moteurs électriques pour applications  





Vitesse Efficacité Coût 
BDC bas bas bas bas 
BLDC/BLAC haut moyen haut haut 
SRM moyen haut moyen moyen 
 
 
Moteurs électriques linéaires 
Les solénoïdes sont des dispositifs généralement utilisés dans des applications bistables. Une 
force d’attraction magnétique permet de mouvoir le solénoïde dans une seule direction, et un 
ressort permet le retour à la position initiale. Certains solénoïdes peuvent fournir des forces 
dans deux directions. La relation entre la force et la position est hautement non linéaire, ce qui 
limite leur utilisation aux applications bistables [Turner et Ramsay, 2004].  




Les moteurs linéaires à bobine mobile sont utilisés dans les applications haute-vitesse comme 
les haut-parleurs parce que leur temps de réponse est très rapide. Leur contrôle en position est 
également aisé puisque leur caractéristique force-déplacement est relativement linéaire.  
 
Le moteur linéaire à aimant mobile est robuste et s’avère un bon candidat pour l’actionnement 
d’un embrayage. Par exemple, un actionneur à aimant mobile a été conçu pour opérer les 
fourchettes de changement de rapport dans une AMT [Turner et al., 2006]. L’actionneur peut 
fournir un effort maximal de 1000 N tout en ayant une course de ±8 mm. Ses dimensions sont 
de 100 mm de longueur avec un diamètre externe de 76 mm et la masse est de 2,38 kg. La 
figure 2.7 montre la caractéristique force-déplacement de cet actionneur. 
 
 
Figure 2.7 – Caractéristique force-déplacement de l’actionneur  




Toutes les publications consultées sur la commande d’embrayage utilisent le couple transmis 
par l’embrayage comme variable de commande ainsi que la vitesse du moteur A# et la vitesse 
de l’arbre de sortie A comme variables de sortie [Glielmo et Vasca, 2000],[Glielmo et al., 
2004],[Garofalo et al., 2001],[Serrarens et al., 2004],[Gauthier, 2010]. Plus précisément, la 
variable commandée est la force de pincement % qui permet de produire le couple 2 selon les 
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modèles de la section 2.1.1. L’objectif de commande est de permettre un départ ou un 
changement de rapport de vitesse sans vibrations et sans caler le moteur. Dans un véhicule 
pourvu d’une AMT, l’évènement d’engagement de l’embrayage se déroule entre le moment où 
l’utilisateur actionne la commande des gaz et le moment où A devient nulle. 
 
Architecture commune de contrôleur 
Un contrôleur d’embrayage développé pour un véhicule récréatif développé récemment 
compte deux niveaux (figure 2.8). Le sous-système de comportement (haut niveau) comporte 
un couple de référence 2_d#) à transmettre par l’embrayage en fonction de l’état du moteur 
(couple moteur 2#, commande de gaz 2ℎ% et vitesse moteur q) et l’état du véhicule (vitesse 
du véhicule q). Le sous-système de transposition mécanique (bas niveau) convertit la 
commande 2_d#) en commande de pression dans le piston de l’embrayage. La commande 
adaptative de l’embrayage se trouve au bas niveau. 
 
Simulation centrifuge 
Historiquement, le couple transmis par l’embrayage d’un véhicule récréatif est proportionnel 
au carré de la vitesse de rotation du moteur, car ce type d’engagement est donné par les 
embrayages à action centrifuge. Ce comportement proportionnel au carré de la vitesse est 
désirable pour un véhicule récréatif selon Roger Rioux, directeur technique chez BRP. General 
Motors propose une méthode dans un brevet [Shushan Bai, 2007] pour déterminer le couple à 
transmettre par l’embrayage en fonction de la vitesse de rotation du moteur et de l’ouverture 
du papillon des gaz. La figure 2.9 permet d’illustrer la méthode. La commande en couple de 
l’embrayage Launch Torque est déterminée selon la vitesse du moteur Engine Speed en rpm et 
l’ouverture du papillon des gaz th en pourcents. Par exemple, pour un engagement avec une 
ouverture de papillon des gaz à 30%, le couple à transmettre par l’embrayage est déterminé 
par la courbe Launch Clutch Torque Curve : th = 30%. La vitesse du moteur augmente jusqu’à 
l’intersection des courbes Launch Clutch Torque Curve : th = 30% et Engine Torque Curve : 
th = 30%, (à environ 1200 rpm). L’embrayage est dit verrouillé à cette vitesse et la commande 
des gaz doit être augmentée afin d’éviter le calage du moteur.  
 




Figure 2.8 – Architecture de contrôleur d’embrayage d’un véhicule récréatif [Gauthier, 2010]. 
 
 
Figure 2.9 – Loi de contrôle de l'embrayage GM [Shushan Bai, 2007]. 
 
2.3.1. Commande adaptative 
Il est extrêmement difficile de modéliser très précisément un système dynamique tel qu’un 
embrayage. En effet, la valeur réelle des paramètres caractéristiques des différents composants 
d’un système dynamique est rarement connue de manière exacte. Ceci occasionne des 
différences entre le modèle du système et le système réel. De plus, ces paramètres changent 
avec le temps et les conditions d’opération (température, masse embarquée sur le véhicule). 
Par exemple, les surfaces de friction d’un embrayage s’usent avec le temps ce qui rend 
impossible la prédiction de la position du point de friction à long terme avec les données 
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programmée dans un contrôleur en usine [Sun et Hebbale, 2005]. Pour remédier au problème, 
il est possible d’adapter la commande donnée au contrôleur ou d’adapter les paramètres du 
contrôleur.  
 
Contrôle par apprentissage itératif 
Cette stratégie de contrôle consiste à adapter le signal de référence issu du contrôleur haut 
niveau en fonction d’un indice de qualité de l’engagement précédent [Depraetere et al., 2011].  
Soient r-FDG le signal d’entrée de l’itération [, l-FDG le signal de sortie, a-FDG est l’erreur entre 
le signal de sortie et le signal mesuré FDG et r-sFDG le signal d’entrée de la prochaine 
itération. La loi d’apprentissage est définie par l’équation 2.17 : 
 
 r-sFDG = tFuGvr-FDG + /FuGa-FDGw pour  ∈ y0,1, … , 2{ (2.17) 
 
où tFuG et /FuG sont des fonctions du contrôleur par apprentissage itératif (ILC) définissant la 
loi d’apprentissage et D l’indice de temps du signal. La figure 2.10 illustre le schéma générique 
d’un tel contrôleur. Le modèle de système (System) prédit la variable de sortie qui est 
comparée à la mesure  de cette variable pour produire a- et évaluer la qualité de l’engagement 
i. Le contrôleur par apprentissage itératif ILC adapte ensuite le signal de référence r-s pour 
le prochain engagement. 
 
Le contrôle par apprentissage itératif doit souvent être stabilisé par un filtre passe-bas 
[Yamamoto, 1993]. Ceci réduit la précision de la poursuite en haute fréquence, mais garantit 
la stabilité du contrôleur.   
 
 
Figure 2.10 – Schéma générique de contrôleur par apprentissage  
itératif [Depraetere et al., 2011]. 
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Adaptation par modèle récursif  
La force de pincement à appliquer sur l’embrayage normalement ouvert dans les travaux de 
Gauthier [Gauthier, 2010] est modélisée par : 
 
 %# = +2# + %#) (2.18) 
 
où %#) est la force de pincement estimée pour amener l’embrayage au point de friction (où 
l’embrayage commence à transmettre un couple) et + = FJ#G est le gain estimé entre le 
couple à transmettre et la force de pincement nécessaire pour transmettre ce couple. Afin 
d’estimer les paramètres de l’embrayage en temps réel, l’équation 2.18 est représentée par un 
vecteur de régression le = %# : 
 
 le = |e}~e (2.19) 
 
où |e = vre 1w est le vecteur d’entrée et ~e = v~FG ~FGw est le vecteur des paramètres à 
estimer. L’indice  indique le numéro de donnée. L’erreur entre le vecteur de sortie réel et le 
vecteur de sortie estimé (du modèle) est : 
 
 ae = le − |e}~eg (2.20) 
 
L’algorithme Regularized Recursive Least Square with Forgetting Factor (1/ − ) 
[Gauthier, 2010] minimise l’erreur au carré pondérée entre le modèle et les données réelles et 
oublie les vieilles données selon un facteur d’oubli . L’algorithme minimise le critère : 
 *;FG =  ;gae&;e  (2.21) 
 
La forme récursive est définie comme : 
 
 ~e = ~eg + F1 − G0eae|e (2.22) 
 
où 0e est la matrice de gain d’adaptation. Pour garantir la stabilité de l’algorithme, la matrice 
de gain d’adaptation doit être régularisée tel que : 
 0e = F1e + 'Gg + ' (2.23) 
 
Finalement, la matrice de covariance s’écrit tel que : 
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 1e = 1eg + F1 − GF|e|e} − 1egG (2.24) 
 
L’algorithme utilise les données de plusieurs engagements pour adapter les paramètres du 
modèle. L’utilité de cet algorithme d’adaptation est démontrée à la figure 2.11. Cette figure 
montre la relation entre la pression de sortie et la commande électrique d’une valve solénoïde 
utilisée dans l’embrayage. L’algorithme adapte le modèle selon la température de la valve. 
 
 
Figure 2.11 – Comparaison des relations entre la pression d’une valve solénoïde et une commande u pour 
une température froide (noir), chaude (gris) et pour un modèle non adaptatif (pointillé) [Gauthier, 2010]. 
 
2.3.2. Commande par mode glissant 
Les systèmes incertains d’ordres élevés sont particulièrement difficiles à contrôler de façon 
robuste. Le contrôle par mode glissant est basé sur l’évidence qu’il est plus facile de contrôler 
un système incertain représenté par des équations différentielles du premier ordre qu’un 
système incertain d’ordre élevé. En transformant un système d’ordre élevé en système du 
premier ordre, il est possible d’atteindre une performance théorique parfaite malgré la 
présence d’incertitudes paramétriques du modèle. Cependant, cette performance nécessite une  
commande extrêmement rapide qui, en pratique, est imparfaite et est susceptible d’exciter les 
dynamiques de hautes fréquences non modélisées.   
 
Soit le système à une entrée : 
 F;G = FG + FGr (2.25)  
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où le scalaire  est une sortie du système telle que la position d’un système mécanique, r est 
l’entrée du système telle que le couple d’un moteur électrique et  = v 4 … F;gGw} est le 
vecteur d’états. La fonction FG de l’équation 2.34 n’est pas connue exactement, mais son 
imprécision est bornée par une fonction continue de . Il en est de même pour le gain FG. 
Dans un système mécanique, les paramètres du système tel que l’inertie d’un corps sont 
toujours connus avec une certaine précision. De même, le modèle de friction permet de 
représenter seulement une partie des forces de friction présentes dans le système. L’objectif du 
contrôle de ce système est que le vecteur d’état  suive un vecteur d’état trajectoires ( =v( 4( … (F;gGw} malgré les incertitudes et imprécisions du modèle. 
 
Afin de simplifier le problème, l’erreur de poursuite des états est notée de cette façon : 
 
  =  −  = v 4 … F;gGw} (2.26)  
 
De plus, une surface variant dans le temps  F; tG peut être définie par l’équation :  
  F; tG =  D + F;gG  (2.27)  
 
où  est une constante positive représentant la bande passante du système. Pour un système 
d’ordre I = 2,   est la somme pondérée de l’erreur sur la position et l’erreur sur la vitesse 
 
  = 4 +  (2.28)  
 
Le problème de poursuite d’état au nième ordre est transformé en problème de stabilisation au 
premier ordre. L’objectif de contrôle du problème simplifié est de garder   à zéro et peut être 
atteint en choisissant une loi de contrôle r qui garantit que lorsqu’en dehors de la surface  F; tG : 
 
 
 12 D  & ≤ −| | (2.29)  
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où  est une constante strictement positive. En d’autres mots, 2.28 spécifie que le carré de la 
distance entre l’état et la surface  & décroît dans toutes les trajectoires. La relation 2.28 est la 
condition de glissement, et lorsque satisfaite, l’ensemble FDG devient invariant. Lorsque le 
système est sur cet ensemble, les trajectoires du système sont définies par l’équation de 
l’ensemble : 
  D + F;gG  = 0 (2.30)  
 
La figure 2.12 illustre le comportement du système d’ordre I 	 2 dans le plan de phase. La 
surface de glissement est une ligne de pente  contenant le point ( 	 v( 4(w}. À partir 
d’une condition initiale  FD 	 0G, le système atteint la surface dans un temps plus petit que | FD 	 0G| ⁄  puis glisse sur la surface vers ( de façon exponentielle avec une constante de 
temps 1 ⁄ .  
 
 
Figure 2.12 – représentation des équations 2.8 et 2.9. [Slotine et Li, 1991] 
 
La commande r est donnée par : 
 
 
où r  est le meilleur estimé d’une loi de contrôle continue permettant d’atteindre  4 	 0 et  sgn   est un terme discontinu à la traversée de la surface  	 0. Le gain  doit être 
suffisamment élevé de sorte que la condition 2.29 soit respectée. Le gain  est choisi tel que : 
 r 	 r   sgn   (2.31) 
 





où % ≥ FG − FG est une fonction de  représentant l’erreur d’estimation de la fonction FG. La commande en mode glissant est en quelque sorte un contrôle de commutation. En 
théorie, une commutation de la commande r infiniment rapide permettrait de suivre 
parfaitement la trajectoire , mais en pratique, un contrôleur de commutation est imparfait et 
donc la fréquence de commutation est finie. Ceci a pour résultat que l’état oscille aux 
alentours de la surface de glissement. Cette oscillation appelée broutage (de l’anglais 
chattering) est illustrée à la figure 2.13. Le broutage est en général indésirable, car la 
commande de commutation à une fréquence finie est susceptible d’exciter des dynamiques de 
haute fréquence non modélisées. Cependant, le broutage peut être exploité dans les systèmes 
ayant beaucoup de friction, car la commutation agit de la même manière que le dither. 
 
 
Figure 2.13 – Représentation du phénomène de broutage le long de la surface de glissement 






  = % +  (2.32)  
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2.4. Technologies utilisées par l’industrie 
Les véhicules munis d’une AMT peuvent être équipés d’un embrayage multidisque humide ou 
d’un embrayage sec qui est normalement fermé ou normalement ouvert. Les véhicules 
récréatifs ont la plupart du temps un embrayage multidisque humide manuel.  L’embrayage est 
commandé par l’utilisateur via une manette agissant sur un conduit hydraulique. 
 
Une AMT a été développée pour un véhicule récréatif à trois roues muni d’une transmission 
multidisque. L’actionnement de l’embrayage et du boîtier de vitesse est effectué par une 
pompe hydraulique branchée sur le MCI et des valves électrohydrauliques. 
 
La figure 2.14 présente les embrayages normalement fermés et normalement ouverts de façon 
schématique. Les arbres d’entrée et de sortie ne sont pas illustrés. Les deux embrayages sont 
mus par un piston dans un cylindre récepteur. Le ressort de l’embrayage fermé est préchargé 
dans l’état fermé de manière à transmettre le couple moteur sans effort d’actionnement. 
Lorsque l’utilisateur actionne le levier de commande d’embrayage (sur le guidon du véhicule), 
la pression dans le cylindre récepteur augmente et l’embrayage s’ouvre. L’utilisateur peut 
moduler le couple transmis en relâchant graduellement le levier d’embrayage. Le ressort de 
l’embrayage normalement ouvert maintient les plaques de frottement séparées. Il faut fournir 
une pression au cylindre récepteur pour fermer l’embrayage et transmettre un couple. Cette 
configuration ne se retrouve pas dans les véhicules manuels. 
 
 
Figure 2.14 – Représentation schématique des embrayages normalement fermé (gauche)  
et normalement ouvert (droite) 
 
Différents actionneurs sur le marché ou en développement sont présentés dans le tableau 2.3. 
Les caractéristiques clés sont comparées. 
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réponse 
< 100 ms Supposé lent 30 ms 200 ms < 200 ms < 200 ms 













Coût $ $ $ $ $ $ $ $  $ $ $ $ $ $ $ $ $ 








L’embrayage étudié est normalement ouvert et des ressorts assurent la séparation des surfaces 
de frottement lorsqu’aucun pincement ne lui est appliqué. La figure 3.1 montre un schéma 
simplifié du système. Les différents composants nommés ci-haut sont agencés pour montrer la 
chaîne de puissance mécanique entre le moteur et l’embrayage. Le pincement de l’embrayage 
est assuré par le piston du cylindre récepteur d’un circuit hydraulique fermé. Ce piston 
récepteur est à l’intérieur d’un cylindre récepteur dont le volume et la pression de fluide 
hydraulique proviennent du cylindre maître. Le cylindre maître et le cylindre récepteur sont 
séparés par un conduit hydraulique flexible dont la rigidité est plus élevée d’au moins deux 
ordres de grandeur que la rigidité équivalente de l’embrayage. Le volume et la pression dans le 
cylindre maître sont contrôlés par le mouvement du piston maître. Le piston maître transfère la 
force qui lui est appliquée en pression hydraulique. La force sur le piston maître provient d’un 
mécanisme de conversion de mouvement rotatif en mouvement linéaire, tel qu’une vis mère, 
une vis à billes ou encore une rampe à bille. La partie rattachée au piston, dit l’écrou, peut se 
déplacer linéairement, mais sa rotation est bloquée par une glissière. La partie rotative, dit la 
vis, est réversible, c’est-à-dire qu’elle permet le transfert de puissance de la vis vers l’écrou et 
de l’écrou vers la vis. Ainsi, l’embrayage peut s’ouvrir si aucune puissance n’est fournie au 
système. La vis mère est jointe à la sortie d’un boîtier de réduction qui amplifie le couple du 
moteur électrique.  
 
 
Figure 3.1 – Schéma simplifié du système 
 
Embrayage Pistons et conduit 
hydraulique 
Mécanisme de transfert 
et roulements 




3.2.  Modélisation (statique et dynamique) 
Pour un embrayage normalement ouvert, lorsque l’on veut augmenter la force de pincement 
des disques d’embrayage, la puissance dans le système est transmise du moteur électrique vers 
l’embrayage. Lorsque la puissance électrique est désactivée, l’énergie emmagasinée dans les 
ressorts d’embrayage est restituée au système. Dans ce cas, la puissance est  transmise des 
ressorts d’embrayage vers le moteur électrique. Un travail fait sur le système par le moteur est 
défini positif alors que le travail fait sur le système par les ressorts d’embrayage est défini 
négatif. 
 
La modélisation du système est divisée en sous-systèmes : l’embrayage, le conduit 
hydraulique, le mécanisme de transfert/roulement et le moteur/réducteur. Afin de simplifier les 
diagrammes de corps libre (DCL) des sous-systèmes, le sens des forces représente le cas où le 
travail fourni au système est positif. 
 
3.2.1. Embrayage 
La partie « embrayage » de la figure 3.1 est reprise et détaillée à la figure 3.2 sous forme de 
DCL. Un embrayage normalement ouvert est maintenu ouvert par des ressorts de rappel de 
raideur . Ces ressorts sont préchargés de manière à assurer un retour à l’état ouvert 
lorsqu’aucune force n’y est appliquée. Les forces sur la figure 3.2 sont représentées par des 
flèches pleines. Les réactions sont représentées par des flèches pointillées pour illustrer le fait 
que la force de contact sur les disques d’embrayage % n’existe que si le déplacement de 
l’embrayage  équivaut à , soit le déplacement de l’embrayage lorsque les plaques entrent 
en contact (point de friction). Pareillement, la réaction % n’existe que si l’embrayage est 
ouvert et donc que  vaut 0. Le mouvement des disques d’embrayage est amorti avec une 
constante . La force % produite par le piston du cylindre récepteur sur l’embrayage est 
déterminée de façon statique par une fonction du déplacement des plaques de pincement de 
l’embrayage jusqu’à ce qu’elles entrent en contact. À partir de ce moment, la raideur de 
l’embrayage augmente. La modulation du couple transmis se fait en faisant varier la force de 
pincement d’embrayage %  lorsque les plaques se touchent.  
 




Figure 3.2 – DCL du modèle d’embrayage 
 
La relation statique déterminant la force à appliquer sur l’embrayage prend deux formes selon 
le cas où l’embrayage est ouvert ou en glissement. L’embrayage est ouvert si  < ,   
étant le déplacement de l’embrayage lorsque les plaques entrent en contact (point de friction) 
et la dynamique du système est alors : 
 
  = % − 4 − FG (3.1) 
 
où FG est une relation exprimant la force des ressorts sur l’embrayage dépendant de la 
position. La relation FG est illustrée à la figure 3.3. La raideur des ressorts d’embrayage est  et la raideur combinée des ressorts, de la plaque de pression et des disques est . Les 
variables à contrôler sont la position  de l’embrayage dans l’état ouvert ou plutôt dans la 
transition entre l’état ouvert et l’état de glissement, et la force de pincement des disques % 
dans l’état de glissement et dans l’état fermé, c’est-à-dire lorsque  ≥ . La force de 












Figure 3.3 – Relation statique entre le déplacement et la force du piston d’embrayage 
 
3.2.2. Pistons et conduit hydraulique 
La figure 3.3 illustre le conduit hydraulique ainsi que les cylindres maître et récepteur par un 
DCL. Le conduit hydraulique séparant le cylindre récepteur du cylindre maître peut 
emmagasiner et dissiper de l’énergie. La rigidité finie du conduit hydraulique est représentée 
par un ressort linéaire qui agirait entre deux pistons dans le conduit. Par conséquent, la 
déformation du conduit dans ce modèle est rectiligne, bien qu’en réalité, la déformation d’un 
conduit hydraulique est plutôt radiale. Un diaphragme assure l’étanchéité entre le cylindre 
maître et le piston maître. Ce type de joint d’étanchéité ne produit virtuellement aucune 
friction. La friction qu’il peut y avoir entre le cylindre récepteur et le piston récepteur est 
supposée visqueuse et incluse dans le terme  de l’équation de mouvement de l’embrayage. 
La perte de charge est considérée comme visqueuse.  
 
Étant donné que le fluide est incompressible, l’hypothèse de volume constant peut être posée 
pour le fluide. Le conduit est considéré comme un ressort linéaire qui est le seul élément 
déformable de ce sous-système. Les relations suivantes permettent de transformer les 
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  =  = 0 ⇒  =   =  (3.2) 
  =  = 0 ⇒  =   =  (3.3) 
 
où  est la surface du piston maître,  est la surface du piston récepteur,  est la section du 
conduit hydraulique,  est le déplacement du piston maître reporté au conduit hydraulique et  est le déplacement de l’embrayage reporté au conduit hydraulique. Il est possible de lier la 
force % à la force produite par le piston maître % selon la relation 3.4.  
 0 = % = % (3.4)  
 0 = f − j + f4 − 4j   
 0 = & f − j + & f4 − 4j (3.5) 
 
où   et  sont la raideur et la constante d’amortissement équivalentes du conduit. 
 
Figure 3.4 – DCL du modèle des pistons et du conduit hydraulique 
 
En utilisant la relation 3.5, l’équation de mouvement du piston maître et de l’embrayage peut 
être exprimée de cette façon : 












  = % − f& − j− f&4 − 4j (3.6) 
  = 0 − 4 −   
  = f − &j + f4 − &4j− 4 −  (3.7) 
 
3.2.3. Mécanisme de transfert et roulements 
 
Roulements à billes 
Les roulements à billes servent à limiter le mouvement rectiligne de la vis tout en lui 
permettant de pivoter. Ils ajoutent aussi un couple de friction au système. Les roulements à 
billes résistent à la rotation en fonction de la charge axiale % qui leur est appliquée et de la 
vitesse de rotation. L’arrangement des roulements de type « dos à dos » est illustré à la figure 
3.5. Le roulement du côté de l’écrou sera appelé b1 et le roulement du côté du moteur sera 
nommé b2. L’assemblage de roulements est préchargé par une force %. En considérant les 
roulements comme parfaitement rigides, la force axiale de la vis est reprise en totalité par le 
roulement 1. Les forces axiales sur chaque roulement sont donc 
 
 % = % + % et %& 	 % (3.8)  
 
Le couple de résistance en fonction de la charge s’écrit : 
 2 	 2%L/& U %L &⁄  (3.9)  
 
où  est un facteur propre au roulement utilisé [Scheaffler Group, 2013]. Il est possible 
d’extraire le terme constant de la relation 3.9 et d’en faire un terme de frottement sec (3.10). 
Le terme dépendant de la force % peut être linéarisé tel que %,.V 	 %,.VL &⁄  (3.11). 
Le frottement du roulement résiste au mouvement, donc il dépend du sens de la vitesse de 
rotation de la vis 4. 
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 2 = 2%L/& (3.10)  
 2 =  sgn 4 % (3.11)  
 
 
Les roulements produisent aussi un couple visqueux (3.12) où  est un facteur propre au 
roulement utilisé. Cette relation peut aussi être linéarisée tel que 4,.V = 4,.Vn ⁄  par 
la relation 3.12. 
 
 234 5 = 4n ⁄  (3.12)  









Mécanisme de transfert 
Le mouvement linéaire du piston doit être converti en mouvement rotatif pour être connecté au 
moteur électrique. Un dispositif assurant cette fonction peut être une vis mère et un écrou, une 
vis à bille, une rampe à bille, etc. De tels dispositifs peuvent tous être modélisés à l’aide d’une 
seule loi. Ces dispositifs sont interchangeables dans le mécanisme d’actionnement 
d’embrayage. Afin de simplifier la terminologie en lien avec les dispositifs de conversion de 
mouvement rotatif en mouvement rectiligne, le terme « vis » sera employé pour décrire la 




« écrou » fera référence à la pièce se déplaçant de façon rectiligne dont le mouvement rotatif 
est bloqué par une « glissière ».  
 
Le piston et l’écrou de la vis sont assemblés de façon rigide, donc le déplacement rectiligne de 
l’écrou est le même que celui du piston. Une analyse du travail produit par une vis mère sur le 
piston donne la relation suivante :  
 
 2 = % (3.14)  
 2N2 	 /% (3.15) 
 
où 2 est le couple appliqué à la vis, % est la force résultante sur le piston, / est le « pas » de 
la vis mère et  est l’efficacité du mécanisme de transfert. On peut alors définir un facteur 
cinématique entre le déplacement rectiligne du piston et le déplacement angulaire de la vis 
comme : 
 
  	  	 /2N (3.16)  
 
Selon Juvinall [Juvinal, 2006], le coefficient de friction  entre la vis mère et l’écrou, le 
diamètre moyen  de la vis ainsi que la projection :; de l’angle de profil de filet viennent 
influencer l’efficacité de la vis. Elle prendra deux valeurs différentes selon le cas où le couple 
sert à augmenter la charge (,G ou bien si c’est la charge qui produit un couple lorsque le 
système retourne à son état initial (,(;G.  La charge est montante lorsque 4  0 et de la 
même façon, la charge est descendante si 4 _ 0. Lorsque 4 	 0, l’efficacité peut prendre 
n’importe quelle valeur entre , et ,(;. L’efficacité se calcule de cette manière :  
 
où 
 , 	 cos :;   tan cos :; U  cot  (3.17)  
 ,(; 	 cos :; U  tan  cot   cos :;  (3.18) 




Le couple nécessaire pour déplacer une charge % dépend de l’efficacité et du facteur 
cinématique de la vis, mais aussi de la friction de palier. La friction de palier dans ce système 
est le couple de résistance causé par la charge du roulement 2 : 
 
 
Afin de transférer le mouvement rotationnel en mouvement rectiligne, un dispositif doit 
bloquer la rotation de l’écrou tout en permettant le déplacement rectiligne. L’ajout d’une 
glissière permet d’assurer cette fonction. Cependant, cette glissière ajoute une force de friction 
s’opposant au déplacement de l’écrou. Cette force est proportionnelle à la force de réaction de 
l’écrou sur la glissière causée par le couple appliqué sur l’écrou par la vis. La relation entre la 
force de friction de l’écrou sur la glissière % et le couple appliqué par la vis 2 est la suivante : 
 
 ? = 2% = 2 (3.22)  
 
où  2⁄  est la distance entre la glissière et le centre de la vis et  est le coefficient de friction 
de la glissière. L’assemblage de vis mère produit donc une force % s’appliquant au piston. 
Cette force correspond à la force produite par l’écrou diminuée de la force de frottement de la 
glissière. On peut écrire : 
 
 % = % − % (3.23)  
 % =  1? − 1? 2 (3.24)  
 
Le facteur de couple de l’assemblage vis-écrou-glissière est donc : 
 tan  = /N (3.19)  
 tan :; = tan : k  (3.20)  





 ? = 2% = 1 1? − 1? (3.25)  
 
La figure 3.6 illustre le mécanisme de transfert ainsi que les roulements par le DCL de cet 
assemblage de composants. L’accélération angulaire du système est proportionnelle à 
l’accélération rectiligne du piston, ce qui permet de ramener la masse du piston en inertie 
équivalente à la vis : 
 
 *#$ = & + * (3.26)  
 
L’équation de mouvement de la vis donne  
 
 *#$ = 2 − 2 − 2 (3.27)  




Figure 3.6 – DCL du modèle de mécanisme de transfert et des roulements 
 
3.2.4. Moteur et réducteur 
Le moteur et le réducteur sont couplés de façon rigide et le jeu des engrenages du réducteur 
(mieux connu sous le nom anglais « backlash ») est nul.  
 
%  % 
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La vitesse de rotation du moteur est réduite dans le réducteur par un facteur  correspondant 
au rapport de vitesse moteur sur la vitesse à la sortie du réducteur, soit la vitesse de la vis 
mère. Ainsi, on peut écrire : 
  = 44 =  (3.28)  
 
Les relations entre le couple moteur et le couple de la vis pour une charge montante et pour 
une charge descendante sont : 
 
 2 =  2 (3.29)  
 2 = 1 2 (3.30) 
 
où  est l’efficacité du réducteur. La valeur de l’efficacité du réducteur est fournie par le 
fabricant. Dans le cas d’une charge montante, le travail est fait par le moteur sur la vis alors 
que pour une charge descendante, le travail est fait sur le moteur par la vis. Les relations 3.29 
et 3.30 peuvent être généralisées par l’équation 3.31. La figure 3.7 montre le DCL du moteur 
et du réducteur. 
 






Figure 3.7 – DCL du moteur et réducteur 
 
 
Bien que le moteur soit un moteur sans balais à trois phases, il peut être représenté par un 
modèle de moteur DC sans que la précision du modèle ne soit affectée [Glinka, 2002]. Les 
équations suivantes décrivent son comportement : 
  
 *#$ = ' − "#$4 − 26 (3.32)  
 /'4 + 1' = 8 − 4 (3.33) 
 
où  est la constante électromotrice de la bobine, *#$ est l’inertie équivalente des sous-
systèmes rattachés de façon rigide à l’arbre moteur, "#$ est le coefficient de frottement 
visqueux équivalent sur l’arbre moteur et 26 est la charge rattachée à l’arbre moteur. / et 1 
sont respectivement l’inductance et la résistance de la bobine du moteur.  
 
3.2.5. Modèle dynamique linéaire 
Le système complet a deux degrés de liberté (DDL), soient le déplacement de l’embrayage et 
celui du moteur.  
 
L’équation de mouvement du degré de liberté de l’embrayage peut être réécrite en combinant 






* + * 
' 
8 
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 = −F& + G − F& + G4+ f + 4j (3.34)  
 
En utilisant le fait que le déplacement du piston maître suit le déplacement du moteur par la 
relation  = , l’équation de mouvement de l’arbre moteur devient : 
 
  = − &?*#$  − "#$*#$ + 
&?*#$   4




 *#$ = fj& + &* + * + * (3.36) 
 "#$ = & +  (3.37) 
 
Enfin, l’équation de la bobine du moteur est : 
 '4 = − 1/ ' − / 4 + 1/ 8 (3.38)  
 
où 1, / et  sont respectivement la résistance, l’inductance et la constante contre 
électromotrice de la bobine du moteur. Le courant dans la bobine est régulé en boucle fermée 
par un contrôleur proportionnel-intégral (PI) dans l’onduleur, le potentiel 8 aux bornes de la 
bobine est déterminé par : 
 
 8 = +,'¡ + +,- ¢ '¡D (3.39) 
 
où +, et +,- sont les gains proportionnel et intégral de la boucle de courant et '¡ = '( − ' est 





Un modèle d’états peut être établi à partir des équations de mouvement développées plus haut. 
En supposant que le courant soit régulé adéquatement, l’entrée du système est le courant ' 
dans la bobine du moteur et les sorties sont les déplacements du moteur et de l’embrayage et la 
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L’équation de sortie est : 
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où  est le déplacement du moteur rapporté dans le référentiel de l’embrayage et 0 est la 
pression dans le conduit hydraulique. La structure du modèle et ses équations d’états sont  
valides pour tous les états de l’embrayage et aussi pour les deux sens de la vitesse de la vis. 
Cependant, quatre configurations de paramètres du modèle sont nécessaires pour représenter 
tous les états de l’embrayage. Les paramètres affectés sont dans le tableau 3.1. 
  
Tableau 3.1 – Paramètres du modèle selon les états du système 
 
 4 ≥ 0 4 _ 0 
 _   	   	   	 ,  	 ,(;  	   	 g 
 b   	   	   	 ,  	 ,(;  	   	 g 
 
3.3. Optimisation basée sur le modèle 
3.3.1. Paramètres du mécanisme de transfert 
Le choix du « pas » de vis doit permettre la plus grande efficacité possible tout en maximisant 
l’amplification de la force. Le moteur doit être capable de fournir le couple nécessaire pour 
transférer le mouvement rotationnel en mouvement linéaire. Plus l’amplification de force de la 
vis est grande, plus il faudra faire de tours pour obtenir un déplacement de 1 mm.  
 
Il est également possible de calculer l’efficacité d’une vis mère selon le cas où c’est la vis qui 
effectue un travail sur l’écrou () ou bien le contraire ((;). Les équations 3.17 et 3.18 
détaillent ce calcul. Ces équations sont utiles pour le choix de la vis mère, car elles permettent 
de s’affranchir du diamètre de la vis. 
Afin de qualifier l’embrayage de normalement ouvert, les ressorts de rappel de celui-ci doivent 




d’autres mots, le mécanisme ne doit pas être autobloquant. Toujours selon Juvinall, un 
mécanisme sera autobloquant si la condition suivante est respectée : 
 
Lorsque  = tan  cos α, la vis est au seuil de réversibilité. En substituant l’équation 3.41 
dans l’équation 3.25, on obtient l’efficacité de la vis au seuil de réversibilité : 
 
  = 1 − tan& 2  (3.42)  
 
L’équation 3.41 est tracée pour différentes valeurs de  sur la figure 3.8 lorsque : vaut 14,5°. 
L’équation 3.42 y est également tracée. De plus, il est inutile de choisir une vis ayant un angle 
de filet au-delà de l’angle qui donne l’efficacité maximale. Cette condition se formule comme 
suit : 
 °° = 0 (3.43)  
 
 
Figure 3.8 – Efficacité d’une vis mère ACME en fonction de l’angle de pas. La friction de palier est 
négligée. 
 
Les vis mère commerciales communes de filet ACME sont en acétal ou en bronze. Plusieurs 
« pas » de vis sont disponibles. Diverses possibilités sont présentées dans le tableau 3.2. Les 
  ≧ tan  cos α (3.41)  
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possibilités 1 à 7 sont des vis mère ACME tandis que la combinaison 8 est une vis à bille. Bien 
qu’elle soit une composante trop onéreuse, la vis à bille est régie par les mêmes équations 
qu’une vis mère. Elle peut donc être comparée aux vis mères dans le tableau afin de démontrer 
sa performance. Les possibilités présentées dans le tableau sont placées en coordonnées  −  
dans la figure 3.9. Selon cette figure, les possibilités 5 et 6 ne sont pas réversibles et les 
possibilités 1, 2 et 7 sont relativement près du seuil de réversibilité. 
 
Tableau 3.2 – Comparaison de diverses vis mère. 
# Matériau ² ³ (°) ´ 
1 Acétal 0,1 8,14 0,57 
2 Acétal 0,1 10,25 0,62 
3 Acétal 0,1 20,31 0,75 
4 Acétal 0,1 35,57 0,81 
5 Bronze 0,25 4,14 0,21 
6 Bronze 0,25 5,41 0,26 
7 Bronze 0,25 20,75 0,54 
8 Acier 0,025 19,18 0,92 
 
 
Les possibilités 3 et 4 présentent la meilleure efficacité, hormis la possibilité 8 mais cette 
dernière est écartée des choix possibles de par son coût onéreux. 
 
Tableau 3.3 – Facteur de couple et efficacité d’une vis ACME avec ²=0,1 et ³=20,31° 
 µ¶ ´· 
Nominal 0,002021 1 
Charge montante 0,002685 0,7527 
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conséquent, moins de couple doit être appliqué à la vis pour freiner une charge sur l’écrou que 





























































































4. DISPOSITIF SANS L'EMBRAYAGE 
Le dispositif sans embrayage a été testé de façon à valider la modélisation du précédent 
chapitre et à acquérir plus d’information sur les dynamiques non modélisées propres à la vis 
mère. En effet, la friction de la vis mère influence grandement la performance du système, 
donc cette dynamique doit à priori être caractérisée adéquatement afin de développer un 
contrôleur. Le présent chapitre traite des essais expérimentaux menant à l’implantation d’un 
modèle de friction dynamique utilisé dans le modèle système développé au précédent chapitre. 
L’ajustement du modèle pour tenir compte de la friction permet le développement d’un 
contrôleur bien adapté au type de mécanisme utilisé. À la fin du chapitre, un contrôleur 
utilisant un estimateur de friction et un contrôleur par mode glissant sont développés. Le 
contrôleur par mode glissant montre que le mécanisme avec friction peut être contrôlé sans 
connaissance détaillée de la dynamique de friction. 
 
4.1. Description de l’essai 
4.1.1. Configuration mécanique 
La friction entre la vis mère et l’écrou dans le mécanisme doit être prise en compte afin 
d’effectuer un contrôle précis de la pression ou du déplacement hydraulique. Cette friction 
dépend de la charge que l’on applique sur l’écrou, donc elle doit être mesurée lorsque le 
système est sous charge. Il faut éviter de charger le système par un mécanisme externe 
pouvant potentiellement ajouter de la friction.  
 
Une manière simple de charger le système sans qu’il n’y ait de mouvement de pièces autres 
que celles du mécanisme est d’introduire une petite quantité d’air dans le fluide hydraulique. 
Le  circuit hydraulique devient compressible et un travail peut alors être effectué sur le volume 
d’air contenu dans le fluide. Un volume de 1 cm³ a été introduit dans le conduit hydraulique 
pour cet essai. La figure 4.1 illustre le conduit hydraulique modifié pour l’essai.  
 
 




Figure 4.1 – Schéma du modèle sans embrayage du conduit hydraulique contenant un volume d’air 
 
4.1.2. Électronique et branchements 
La figure 4.2 montre le schéma de contrôle temps réel du montage. La source d’alimentation 
12V sur le montage est constituée d’une batterie 12V couplée à un chargeur. Une pointe de 20 
A peut être requise par l’onduleur, ce qui justifie le choix d’une batterie comme source de 
puissance électrique principale, car la batterie permet de fournir le courant nécessaire de façon 
instantanée. L’état de charge de la batterie est maintenu par un bloc d’alimentation branché sur 
le réseau.  
 
Deux sous-systèmes consomment la puissance électrique fournie par l’alimentation, soient 
l’ordinateur de contrôle temps-réel OPAL RT et l’onduleur. 
 
Le contrôle du mécanisme est fait par un logiciel développé dans Matlab/Simulink. Ce logiciel 
est exécuté sur un ordinateur de contrôle en temps réel OPAL RT. Le contrôleur doit effectuer 
les tâches suivantes : 
1. Communiquer avec l’onduleur 
2. Spécifier la commande en courant du moteur  
3. Recueillir le signal de mesure de pression hydraulique 
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L’onduleur et le contrôleur communiquent via un bus CAN à une vitesse de 1 Mb/s, soit 1000 
fois plus rapide que le pas de temps du contrôleur. Le contrôleur envoie à l’onduleur via le bus 
CAN la commande de courant ou de position à passer dans le moteur, et l’onduleur y diffuse 
les mesures de position angulaire du moteur et du courant total dans les bobines. 
 
L’onduleur traduit la commande de courant provenant du contrôleur en commande vectorielle 
dans les trois bobines du moteur. L’onduleur recueille les signaux du capteur de position 
angulaire du rotor ainsi que des capteurs de courant à effet Hall de chaque bobine du moteur. 
Ces informations servent à déterminer la quantité de courant à envoyer à chaque bobine. Le 
courant total consommé par le moteur est régulé en boucle fermée avec un gain proportionnel 
et un gain intégral sur l’erreur entre la consigne et la mesure. La mesure de pression 
hydraulique est acquise par le contrôleur via une entrée analogique. Le tableau 4.1 décrit les 
spécifications principales du contrôleur. 
 
 
Figure 4.2 – Diagramme de communication du montage expérimental sans embrayage 
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Tableau 4.1 – Spécifications de l’ordinateur de contrôle temps réel 
Nom Valeur Unité 
Système d’exploitation QNX RTOS  
Processeur Intel Pentium M  
Horloge 1.4 GHz 
Mémoire vive 512 MB 
Mémoire de stockage 4 GB 
Entrées analogiques (16) 0-5 V 
Sorties analogiques (8) 0-5 V 
Entrée/Sorties numériques (16) 0-5 V 




4.1.3. Commande  
La stratégie d’identification consiste à demander un mouvement au mécanisme et assurer 
l’atteinte de la consigne par une boucle fermée sur la position angulaire du moteur avec un 
contrôleur proportionnel-intégral-dérivé (PID). De cette manière, le PID calcule le courant 
requis pour vaincre la friction et faire bouger le mécanisme. Il ne reste qu’à mesurer la 
pression résultante de ce mouvement pour en déduire la friction. 
 
Le contrôleur du système pour cet essai utilise les fonctions de l’onduleur, soient une boucle 
de courant et une boucle de position. La boucle de courant est utilisée dans tous les contrôleurs 
développés. Le schéma bloc du régulateur de position utilisé pour cet essai est illustré à la 
figure 4.3.  
 
Le signal de contrôle utilisé pour les essais d’identification de la friction est une commande 
sinusoïdale de position angulaire du moteur. Les essais ont été faits à différents angles de biais 
et à différentes amplitudes afin de couvrir une plage de vitesses et une plage de pression 
étendues. La commande est définie par : 
 
 (FDG = > cos ND + ( (4.1)  
 
où ( est l’angle désiré, > est l’amplitude de l’oscillation et ( est l’angle de biais. Une 
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fréquence d’oscillation de N rad/s a été employée pour toutes les séries de paramètres. Chaque 
série a été perpétrée sur 5 cycles (10 s). Les paramètres du signal de contrôle et les plages de 
pression mesurées sont contenus dans le tableau 4.2. Chaque angle de biais a été testé à trois 
amplitudes d’oscillation différentes soient 0,25 rad, 0,50 et 0,75 rad. Les gains proportionnel, 
intégral et différentiel du PID sont respectivement 9 A/rad, 200 A/s/rad et 0,12 As/rad. 
 
Un échantillon des résultats est présenté à la figure 4.4 La poursuite de la commande de 
déplacement angulaire est empreinte du phénomène de stiction décrit à la figure 2.4. Le PID 
fournit une valeur de courant pour atteindre la consigne de position, mais ne peut suivre la 
consigne de très près. En effet, il faudrait augmenter les gains proportionnel et intégral pour 
avoir une meilleure poursuite, mais le système  devient rapidement instable. Ceci démontre 
par l’exemple qu’un contrôleur PID n’est pas adéquat pour combattre les phénomènes de 
friction de la vis mère. En plus de la friction, l’efficacité de la vis mère qui est différente selon 
le chargement ou le déchargement est une autre indication qu’un PID sans modification est 
inadéquat pour contrôler un tel système. 
 
 
Figure 4.3 – Schéma de contrôle dans l’onduleur pour l’essai d’identification de friction 
 
 
0'¸ 0' Système (  ¹ '(  '¡ 0  ' 
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À partir des données des essais d’identification de la friction, il possible de calculer un couple 
de friction équivalent à l’arbre moteur. Le couple de friction est simplement la somme des 
moments à l’arbre moteur, soit : 
 
 2) = 2 − 27 − *#$ (4.2) 
 
où 2 est le couple du moteur, 27 est le couple ramené à l’arbre moteur créé par la pression 
dans le conduit hydraulique et *#$ est le couple d’accélération de l’inertie *#$ 	du système. 
La pression étant mesurée, le couple de pression est la pression 0 multipliée par le facteur de 
couple théorique de la vis () et les rapports cinématiques du piston () et des 
engrenages () :  
 
  27 = 0 (4.3) 
 
Comme seule la position angulaire était mesurable lors des essais, l’accélération angulaire a 
été calculée numériquement. Afin de minimiser les erreurs de dérivation, la position angulaire  a été lissée par une spline cubique avant d’être dérivée. Les fonctions cubiques constituant 
la spline sont dérivées algébriquement, puis les vecteurs 4 et  sont évaluées de façon 
précise. Si le système était sans friction, le couple moteur équivaudrait au couple de pression. 
Le courant créant le couple moteur divisé par la pression donnerait donc lieu au facteur de 
courant théorique :  
 
 27 = 2 ⇒ 0 = ' 
Φ = '0 =   (4.4) 
 
Le facteur de courant en fonction de la direction du mouvement se définit : 
- en montant (4  0) : 
 Φ = ?,  (4.5) 
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- en descendant (4 < 0) : 
 Φ(; = ?,(;  (4.6) 
 
Étant donné que le couple de friction varie selon la charge du système, il est opportun de 
représenter la friction du système comme étant le courant nécessaire pour vaincre le couple de 
friction et la pression responsable de cette friction. De cette façon, on a : 
 
 Φ) = 2)0 (4.7) 
 
4.2.2. Identification de la friction dans le dispositif 
Identification de la friction sans modèle 
Les données ont dû être filtrées pour déterminer le sens du déplacement du mécanisme. Le but 
est d’obtenir deux nuages de points, l’un correspondant au courant minimal requis pour 
amorcer le mouvement du mécanisme en augmentant la pression et l’autre correspondant au 
courant permettant d’initier le mouvement en diminuant la pression. Étant donné que la 
pression augmente lorsque l’angle moteur augmente, il est possible de séparer les données 
selon le signe de la vitesse moteur. Ainsi, 04  0 lorsque 4  0 et 04 < 0 lorsque 4 < 0. 
Cependant, les nuages de points s’entremêlent lorsque l’on utilise les vitesses 4 < N 15⁄  
rad/s. Un chargement du système ou bien un couple moteur en deçà du couple de friction 
donne lieu à cette situation. En effet, lorsque l’erreur sur la consigne de position est près de 0, 
le courant du PID se situe entre les extrêmes que l’on tente d’identifier, ce qui biaise les 
résultats.  
 
Le résultat de cette identification est présenté à la figure 4.5. Les coefficients de courant ont 
été calculés à partir des pentes des régressions linéaires sur les données. Les corrélations sont 
très précises, ce qui valide l’hypothèse que la friction est fortement proportionnelle à la charge 
sur la vis mère. Les valeurs des coefficients Φ théoriques et expérimentaux (comparées dans le 
tableau 4.3)  pour la pression montante et pour la pression descendante ont respectivement un 
écart de 9.67% et de 15.67%  avec la valeur théorique calculée selon un coefficient de friction 
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fourni par le fabricant de la vis mère. Un tel écart est respectable compte tenu de la complexité 
du système et de la variabilité intrinsèque de ses paramètres. Par exemple, la valeur fournie 
par le fabricant du coefficient de friction de la vis mère était simplement 0,1. Le fait que le 
chiffre donné n’avait qu’un chiffre significatif et qu’il n’y ait aucune tolérance laisse croire 
qu’il s’agit d’une simple estimation. De plus, la valeur donnée par le fabricant est 
probablement la valeur du coefficient de friction de Coulomb, car les vis mères sont utilisées 
principalement pour des mouvements à vitesse constante et donc sont utilisées à des régimes 
loin des phénomènes de stiction. Pour appuyer cette  idée, les coefficients Φ ont été recalculés 
de façon itérative jusqu’à ce que la somme des écarts entre les valeurs théoriques et les valeurs 
expérimentales soit à un minimum.  Un coefficient de friction de 0,1365 donne les écarts 
minimaux de 0,45%. Les valeurs de ces coefficients se retrouvent également dans le tableau 
4.3. Dans cet écart (0.45%) peut se retrouver la qualité de la lubrification, la température des 
surfaces en frottement, l’usure des surfaces de frottement, etc. Le coefficient de friction 
approximé est plus élevé que le coefficient spécifié par le fabricant d’un facteur 1.365. Les 
coefficients de friction statiques et dynamiques sont souvent dans cette proportion. 
 
 
Figure 4.5 – Courant en fonction de la pression hydraulique pour garder le  
mouvement de la vis mère selon le sens du mouvement. 
 












Idn = 0.286P + -0.203, R²=0.95
Iup = 0.939P + 0.022, R²=0.99


4  0 4 < 0 
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L’ordonnée à l’origine des droites sur la figure 4.5 peut être interprétée comme un courant 
requis pour vaincre le frottement sec lorsque le système n’est pas chargé. Ces ordonnées à 
l’origine devraient avoir la même valeur, mais de signe opposé, et cette valeur devraient être le 
courant moteur nécessaire pour démarrer la rotation sans charge, ou bien le courant de charge 
nulle (CCN). Le fabricant du moteur spécifie 0,241 A : l’ordonnée à l’origine pour la droite de 
vitesse descendante est de -0,286 A et l’ordonnée à l’origine pour la droite de vitesse montante 
est de 0,022 A. La corrélation entre les points à charge non nulle pour faire monter la pression 
ne donne pas une valeur près de la valeur du fabricant moteur. Le manque de points en basse 
pression peut expliquer cette erreur. 
 
Force de friction à vitesse constante et courbe de Striebeck 
Pour déterminer hors de tout doute que les coefficients de courant identifiés représentent la 
friction statique, il est nécessaire de voir l’influence de la vitesse sur les coefficients de 
courant. Pour ce faire, les données ont été filtrées de manière à ne garder que les points où 
l’accélération  est nulle de manière à séparer les effets inertiels de la friction. En réalité, il 
n’y a pratiquement aucun moment où l’accélération du système est nulle, donc une 
accélération inférieure à  < 25 rad/s² a été utilisée pour ce filtrage. L’inertie du système 
est assez basse pour que le couple d’accélération à 25 rad/s² n’influence grandement le couple 
de friction. La courbe de Striebeck ramenée en courant de friction Φ, ou bien le courant de 
friction en fonction de la vitesse lorsque l’accélération est quasi nulle, est tracée à la figure 
4.6. À partir de cette courbe, les paramètres %C, %B , Q et @& du modèle 2.15 peuvent 
être déduits. Pour les besoins du présent projet, les paramètres %C et %B sont remplacés 
respectivement par ΦC et ΦB et le paramètre @& est l’équivalent de "#$. 
 
La fonction PFQG donnée par l’équation 2.20 est représentée par la ligne pleine sur la figure 
4.6. La ligne pointillée représente la friction visqueuse additionnée à la friction de Coulomb. 
La fonction PFQG est asymétrique, c’est-à-dire que ses paramètres ΦC et ΦB sont différents 
selon le sens de la vitesse. Les valeurs des paramètres ΦC et ΦB pour les cas où 4  0 et 4 < 0 portent respectivement les indices rÁ et I. La vitesse de transition entre la friction 
statique et la friction dynamique Q a la même valeur dans les deux sens. Elle est évaluée à 
3,5 rad/s. Le coefficient de friction visqueux "#$ est évalué à 0,007 Nm.s/rad. 
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Les valeurs identifiées sont incluses dans le tableau 4.3. Les valeurs théoriques de ces 
coefficients sont très près des valeurs expérimentales, ce qui permet de conclure que le 
coefficient de friction statique du système est bel et bien de 0,1365.  
 
Bien que plusieurs données ne soient pas explicables par la courbe de friction de Striebeck, les 
valeurs des facteurs de courant ΦC et ΦB sont très similaires aux facteurs théoriques et aux 
facteurs expérimentaux relevés précédemment dans la figure 4.5. Ces données « aberrantes » 
pourraient être le résultat de dynamiques non modélisées, de défauts locaux sur les surfaces de 
frottement, ou encore d’une déviation localisée des dimensions de la vis mère. 
 
 
Tableau 4.3 – Comparaison des facteurs de courant théoriques et expérimentaux  
pour le système avec Â¼= 0,5641. 
Coefficients Théorique 








Figure 4.6 – Facteur de courant en fonction de la vitesse en régime permanent 
 
4.3. Modèle du système avec friction 
Le modèle dynamique à 2 degrés de liberté (DDL) développé au chapitre précédent ne 
correspond pas au mécanisme sans embrayage utilisé dans ce présent chapitre pour 
l’identification d’un modèle de friction. En effet, la partie mécanique est la même pour les 
deux modèles mais le modèle expérimental ne contient pas d’embrayage et n’a donc qu’un 
seul degré de liberté. Aussi, le conduit hydraulique contient une bulle de gaz tel que 
schématisé sur la figure 4.1. Le gaz agit alors comme un ressort en série avec la raideur 
équivalente du conduit.  
 
La pression de gaz 0 est décrite par la loi de compression isentropique des gaz (4.8) que l’on 
voit ci-dessous, où 0 est la pression initiale du gaz, 9 est le volume de gaz initial et 9 est la 
variation de volume du gaz. Lorsque la force % sur le piston augmente, le fluide contenu dans 
le cylindre entre dans le conduit. Le  volume de fluide transféré du cylindre au conduit est dû à 
la compression du volume de gaz, mais le volume du conduit augmente aussi lorsque la 
pression augmente. La variation du volume d’air est la différence entre l’expansion du conduit 
ΦC, ΦB, 
ΦB,(; ΦC,(; 
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et l’évacuation du fluide du cylindre. En faisant l’hypothèse de compression isentropique, 
cette variation de volume de gaz s’exprime par l’équation 4.9 : 
 
 00 
.¦ = 9 + Δ99  (4.8) 
 Δ9 = − +  = − + & 0 (4.9) 
 
Lorsque 4.9 est incluse dans 4.8 et que l’on substitut  par , on retrouve 4.10 décrivant 
l’angle de moteur correspondant à une pression 0. La fonction inverse de 4.10 qui permet de 









Les données expérimentales de l’essai d’identification de la friction ont été traitées afin de 
recueillir les points dont la vitesse moteur était quasi nulle. De cette manière, la relation 4.10 
peut être vérifiée. La figure 4.7 montre la relation entre la pression 0 et l’angle moteur. Dans 
cet essai, la pression initiale 0 dans le conduit hydraulique lorsque  = 0 était de 0,75 bars. 
La rigidité  du conduit hydraulique s’est avérée un peu plus basse que prévu, c’est-à-dire 
qu’elle a du être ajustée à 1,3 N/mm (au lieu de 1,44 N/mm) pour que la relation 4.10 
corresponde aux données expérimentales sur la figure 4.7.  
 
La relation 4.10 montre également que l’hypothèse selon laquelle le conduit hydraulique peut 
être modélisé par une raideur linéaire dans la plage de pression utile du système est suffisante 
pour décrire le comportement du système. 
 




Figure 4.7 – Relation entre l’angle moteur et la pression lorsque le conduit hydraulique est rempli de 1010 
mm³ d’air.  
 
La friction identifiée dans le mécanisme de vis peut être modélisée puis implantée à l’aide du 
modèle de LuGre. Ce modèle consiste à déduire la vitesse de fléchissement des « brindilles » 
entre deux pièces en contact qui se déplacent l’une par rapport à l’autre. Le fait que l’interface 
de friction ne soit pas deux plaques planes importe peu et il est supposé que le modèle de 
LuGre s’applique peu importe l’interface. Le fléchissement équivalent dans un référentiel 
angulaire des brindilles ! est :  
 
 !4 = 4 − 4Pf4j ! (4.11)  
  
où Pf4j est définie comme : 
 @Pf4j = WY
ZΦB, + fΦC, − ΦÊ,ËÌjagf34  m⁄ jn , 4 < 0ΦB,(; + fΦC,(; − ΦÊ,Íjagf34  m⁄ jn , 4  0PF0G au pas de temps précédent, 4 = 0 
(4.12)  
 
Pour les vitesses positives ou négatives, la fonction Pf4j contient des coefficients associés à 
la friction de Coulomb et la friction statique. Par contre, ces coefficients n’existent pas pour 
une vitesse nulle. Pour garantir le fonctionnement du modèle, lorsque la vitesse sera nulle, les 
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coefficients de 4.11 seront ceux de la vitesse au temps précédent. Donc, si la vitesse est nulle 
et que la vitesse était négative au pas de temps précédent, alors PF0G = ΦC,(;. De la même 
façon, si la vitesse est nulle et que la vitesse au pas de temps précédent était positive, alors PF0G = ΦC,. Le coefficient de courant représentant la friction est donc : 
 
 f4j = Φ) = @! + @!4 + @&4 (4.13)  
 
Le couple de friction s’écrit donc : 
 2) = 0f4j (4.14) 
 
Le modèle du mécanisme sans embrayage se représente bien sous forme de schéma bloc avec 
les variables d’état  et 4. Le contenu du bloc « système » de la figure 4.3 est détaillé dans 
le schéma bloc de la figure 4.8. Le modèle de friction dynamique dont les paramètres ont été 
identifiés est noté 0F4G. La relation entre la pression et le déplacement moteur est notée FG.  
 
 




' 8  






2)   
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Le modèle a été simulé en reproduisant les conditions expérimentales des essais. Pour ce faire, 
les boucles de contrôle de l’onduleur, soit le PI et le PID ont été incluses dans le modèle et le 
signal de référence donné au modèle est la consigne de position utilisée lors de l’essai 
d’identification. Les signaux de position du modèle et du mécanisme sont comparés à la figure 
4.9. La position simulée est légèrement plus élevée que la position réelle, mais les points de 
stiction sont environ au même temps. Ceci peut vouloir dire que le modèle sous-estime 
légèrement la friction réelle, mais le modèle de pression en fonction de l’angle moteur peut 
également causer cet écart. En effet, la figure 4.9 montre une bonne corrélation entre la 
relation théorique liant 0 à , mais il subsiste tout de même des écarts. Le modèle de friction 
ne représente pas exactement la friction réelle dans le système, mais le comportement est 
similaire en terme d’amplitude. Le graphe du bas de la figure 4.9 montre le courant du moteur 
nécessaire pour atteindre la consigne de position. La légende d’interprétation pour le 
graphique du bas est la même que pour celui du haut. Sans que les courants mesurés et simulés 
ne soient exactement les mêmes, ils sont du même ordre de grandeur, ce qui renforce la 
confiance dans l’amplitude de la friction dans le modèle.  
 
En somme, le modèle de friction ajouté au modèle du mécanisme donne une bonne 
approximation du fonctionnement du mécanisme qui peut être utilisée pour la simulation, mais 
ne permet pas de prédire les moments exacts de stiction. De plus, le phénomène de relaxation 
d’un polymère a été observé dans certaines conditions expérimentales, mais ne peut être 
représenté par le présent modèle. Enfin, l’essai d’identification a été fait sur un échantillon de 
vis mère et écrou pour un nombre bas de cycles d’utilisation. La température des pièces en 
contact n’était pas contrôlée. Rien ne garantit que les paramètres du modèle seront constants 
dans le temps et dans d’autres conditions environnementales. Des méthodes d’identification 
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4.4.1. Synthèse de la loi de commande 
Soit un régulateur proportionnel-dérivé (PD) noté ÔF G agissant sur l’erreur ¹ = ( −  ou 0¹ = 0( − 0 entre le signal de référence ( ou 0( et la mesure  ou 0. La loi de commande 
pour le contrôle en pression s’écrit : 
 
 '(F G = 'F G + ')F G + ÔF G0¹ (4.15)  
 
où ' est le courant nécessaire pour produire une pression 0( sans tenir compte de l’effet de la 
friction et ') est le courant nécessaire pour vaincre la friction à la pression désirée en 
supposant que la vitesse 4 est disponible. Ces courants sont formulés tels que : 
 
 ' = 2~ = 0(Φ (4.16) 
 ') = 2~) = 0(f4j (4.17) 
 
Dans le cas du contrôle en position, la pression désirée n’est pas directement disponible, ce qui 
nécessite une estimation de cette quantité. Selon 4.10, la pression désirée peut être estimée par 0~( = F(G et la loi de contrôle en position peut être réécrite :  
 
 '( = F(GÕΦ + f4jÖ + ÔF G¹ (4.18) 
4.4.2. Simulation 
Le contrôleur proposé a été évalué en simulation afin de mesurer sa performance et vérifier la 
validité de la loi de contrôle. La performance du contrôleur se mesure par son temps de 
réponse à un échelon et par l’erreur de poursuite sur une commande sinusoïdale. La 
commande sinusoïdale est appropriée pour faire ressortir le phénomène de stiction, car le taux 
de variation de la commande passe d’une valeur négative à une valeur positive plusieurs fois 
et laisse la chance au mécanisme « d’accrocher ».  
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La simulation a été réalisée avec le modèle du mécanisme à 2 DDL augmenté d’un modèle de 
friction dynamique dont les paramètres ont été identifiés à la section 4.2.2. La simulation  est 
calculée à pas variable afin de permettre de capter toutes les dynamiques associées à la bobine 
moteur et au modèle de friction qui crée des hautes fréquences. Cependant, la commande du 
contrôleur est rafraîchie à chaque milliseconde, tout comme le permet la communication entre 
le module Opal-RT et l’oscillateur. La commande issue du régulateur de courant est quant à 
elle rafraîchie au 100 µs. Les gains proportionnel et dérivé du contrôleur dans cette simulation 
sont respectivement de 10 A/bar et de 0.1 A.s/bar. 
 
La réponse à un échelon est tracée à la figure 4.10. Deux échelons différents ont été testés, 
soient 5 et 14 bars. La réponse est normalisée sur la valeur de l’échelon. Le temps de réponse 
est rapide dans les deux cas, soit environ 30 ms. L’erreur tend vers zéro à environ 50 ms. Étant 
donné que le système est non linéaire, il y a une différence entre les réponses. Pour l’échelon 
de 5 bars, l’erreur diminue rapidement au début, puis se stabilise « lentement » à partir de 20 
ms. Dans le cas de l’échelon de 14 bars, l’erreur diminue plus lentement au début, mais sa 
diminution est constante et sa stabilisation est rapide. Ceci a trait à l’énergie disponible : en 
effet, l’oscillateur limite le courant disponible à 19,5 A pour protéger les bobines du moteur, et 
la tension à la batterie est limitée à 12 V. 
 




Figure 4.10 – Réponse à un échelon du contrôleur par compensation de friction 
 
 
La réponse en poursuite d’une commande sinusoïdale est illustrée à la figure 4.11. La 
commande a une amplitude de ±3 bars avec un décalage vers le haut de 12 bars. Sur le graphe 
de gauche, la fréquence est de 2 Hz alors qu’elle est de 15 Hz sur le graphe de droite. La 
poursuite à basse fréquence est précise à l’intérieur de ±0,15 bar. Le phénomène de stiction est 
grandement diminué par rapport à ce que le contrôleur PID en position de l’essai 
d’identification de friction peut donner (figure 4.4). Sur le graphe de droite se trouve la 
réponse en poursuite d’une commande à 15 Hz. La réponse est moins précise et déphasée. La 
bande passante du système bouclé étant assez basse, la contrôlabilité devient mauvaise. 
L’erreur se situe aux alentours de ±1.5 bar, soit 10 fois plus qu’à basse fréquence.  
 
En somme, la stratégie de contrôle par compensation de friction s’avère une bonne solution 
pour la précision de la poursuite. Par contre, elle requiert une identification précise des 
paramètres d’un modèle de friction dynamique (6). Il a été prouvé que les caractéristiques 
tribologiques d’une pièce d’acétal frottant sur une pièce d’acier peuvent changer dans 
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certaines conditions de pression, de vitesse et de température [Samyn et De Baets, 2005]. Les 
autres facteurs d’incertitude selon la température des matériaux et selon l’usure peuvent aussi 
invalider l’option d’un contrôleur par compensation de friction si aucun algorithme 
d’adaptation des paramètres n’est implanté. Il a été remarqué au fil des essais qu’un rodage de 
l’écrou de la vis mère a lieu, et que les coefficients de friction statiques et dynamiques tendent 
à baisser. Une piste de solution serait d’implanter un algorithme d’adaptation des paramètres 
[Canudas de Wit, 1997]. Autrement, il est possible de compenser la friction en l’estimant sans 
modèle à l’aide d’un filtre de Kalman étendu [Ray et al., 2000].  
 
 
Figure 4.11 – Réponse à une commande sinusoïdale du contrôleur par compensation de friction 
 
4.5. Stratégie de contrôle par mode glissant  
Le  modèle du mécanisme comporte des incertitudes, surtout en ce qui concerne la friction. Il a 
été démontré que le modèle de friction identifié hors-ligne permet de reproduire la tendance du 
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L’incertitude qui plane autour de la dérive temporelle des caractéristiques du mécanisme 
justifie un autre type de contrôleur qui n’utiliserait pas de modèle complet.  
 
 
4.5.1. Synthèse de la loi de commande 
Les données expérimentales de l’essai d’identification de la friction présentées à la figure 4.5 
ont été reprises dans la figure 4.12 sans qu’aucun filtrage n’ait été appliqué aux données. Dans 
ce cas, une approximation de la loi de contrôle qui permettrait d’atteindre une erreur nulle est 
directement donnée par les limites de la distribution des données courant vs pression. Le 
courant est borné tel que : 
 




Figure 4.12 – Limites de courant en fonction de la pression 
 
Le cas de contrôle en pression sera traité dans la prochaine section, mais la synthèse des lois 
de commande pour la position et pour la pression est similaire. Soient l’erreur de poursuite 0¹ 
et 0¹4 ∗	une estimation de la dérivée de cette erreur, la somme pondérée de l’erreur de poursuite 
' < 0,9650 U 0.747 
'  0,2240  0.788 
' 	 Φ0 
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et sa dérivée donne la variable de glissement   (à ne pas confondre avec la variable de 
Laplace) tel que dans la relation suivante :  
 
  = <0¹ + 0¹4 ∗ (4.20)  
 
où < est la bande passante du système. Le problème consiste à atteindre la surface de 
glissement définie par  	 0 puis, une fois sur cette surface, à garder  4 = 0.  Une loi de 
commande discontinue permet de commuter le signe de la commande lorsque l’on traverse la 
surface de glissement. En réalité, la commande du système de contrôle est rafraîchie à une 
fréquence finie, ce qui rend la loi de commutation imparfaite. Pour palier à ce problème, une 
couche limite de largeur = permet de diminuer la commande de commutation lorsque   entre 
dans la zone. Ceci diminue les oscillations provoquées par une commutation imparfaite au 
détriment de la capacité de maintenir  = 0. Par contre, la loi de commande garantit une 
précision ±=. Pour simplifier la notation, la variable  ∗ équivaut à  =⁄ <. La loi de commande 
est définie comme : 
 
 '( 	 r U + satF ∗ G (4.21)  
 
où r  est la meilleure approximation de la commande équivalente permettant d’atteindre  0¹ 	0 et +, le gain de commutation. Le gain + est choisi de manière à ce que la commande '( soit 
toujours suffisante pour garantir que la surface de glissement soit toujours attractive (voir 
relation 2.37). En supposant que ¥ + ¥(; = 2Φ et que  = −(;, la loi s’écrirait 
 
 '( = Φ0( + F+.0( + +G satF ∗ G (4.22)  
 
où +. 	 Φ − ¥ et + = . Le terme de gauche dans 4.22 est un terme d’action directe 
tandis que le terme de droite joue le rôle de régulateur. Afin d’être plus précis, le gain de 
saturation doit tenir compte du fait que la fonction PFQG est asymétrique. Même sur la figure 
4.12, ¥ − Φ  Φ − ¥(;. La loi de commande peut être modifiée pour tenir compte de 
cette asymétrie et pour « absorber » le terme d’action directe : 
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 '( = F+F ∗	G0( + +G	satF ∗	G (4.23)  
avec 
 +F ∗	G = Ü¥(; ,  ∗ 	< 0Φ,  ∗ 	= 0¥,  ∗ 	 0 (4.24)  
 
4.5.2. Simulation 
La simulation du contrôleur a été menée d’une manière semblable à celle utilisée pour tester le 
contrôle par compensation de friction. Le test des échelons et le test des commandes 
sinusoïdales ont les mêmes paramètres, sauf pour la fréquence de la commande sinusoïdale. 
La commutation de la commande se fait à 1 kHz. Les autres paramètres du contrôleur 
sont donnés dans le tableau 4.4. 
 
Tableau 4.4 – Paramètres du contrôleur par mode glissant 
Paramètres Symbole Valeurs 
Bande passante < 100 rad/s 
Épaisseur de couche limite = 0,2 bars 
Gain de pression nulle + 0,5 A/bar 




Le test d’échelon est présenté à la figure 4.14. La consigne est atteinte en environ 80 ms pour 
les deux échelons. Dans le cas de l’échelon de 5 bars, la réponse atteint 90% de la consigne en 
27 ms, puis l’erreur diminue lentement sans atteindre exactement la consigne. À l’instar du 
contrôleur par compensation de friction, la réponse à un échelon de 14 bars a une montée 
initiale plus lente : elle atteint 70% de la consigne en 25 ms, puis rattrape la consigne à 80 ms. 
 
Le plan de phase est utile pour analyser le comportement d’un contrôleur par mode glissant. 
La figure 4.15 montre le plan de phase du contrôleur où l’erreur de poursuite et le taux de 
variation de cette erreur sont tracés pour chacun des tests d’échelon. Le graphe de gauche 
montre la trajectoire (ligne pleine) du système dans le plan 0¹  0¹4  pour l’échelon de 5 bars. La 
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trajectoire se termine au point 0,0. Le trait pointillé long représente la surface de glissement  = 0 et les traits pointillés courts représentent la couche limite. La commutation est 
imparfaite, car la trajectoire traverse une première fois la surface de glissement, mais les fois 
subséquentes la trajectoire reste à l’intérieur de la couche limite. Dans le cas de l’échelon de 
14 bars, la trajectoire dépasse la couche limite. La surface de glissement est moins 
« attractive » car le courant disponible est moindre.  
 
 
Figure 4.14 – Réponse à un échelon du contrôleur par compensation de friction 
 
 












Référence = 5 bar
Référence = 14 bar















Figure 4.15 – Plan de phase de la réponse à un échelon du contrôleur par mode glissant 
 
Les commandes sinusoïdales ont respectivement des fréquences de 2 et 10 Hz. La fréquence la 
plus haute a été révisée à la baisse par rapport au test sur le contrôleur par compensation de 
friction, car une fréquence de 15 Hz donne une erreur trop élevée. Les graphes de gauche de la 
figure 4.16 montrent la poursuite à 2 Hz. L’erreur est bornée entre ±2 bars tel que prévu selon 
la largeur de la couche limite. Les graphes de droite montrent la poursuite à 10Hz. L’erreur de 
poursuite est bien au-delà de la largeur de la couche limite. L’ordre de grandeur de l’erreur est 
similaire à l’erreur du compensateur de friction à une fréquence de 15 Hz. Ceci est un indice  
que le mécanisme limite la bande passante, c’est-à-dire la plage de fréquence sur laquelle le 
gain du système est supérieur à -3 dB.  
 
Ces essais montrent que le contrôleur par mode glissant permet de suivre une commande à 
basse fréquence avec une précision finie. L’avantage de ce système est qu’il est possible 
d’implanter le contrôleur sans connaître précisément toutes les dynamiques du système. En ce 
qui a trait à la commande à haute fréquence, les caractéristiques mécaniques du mécanisme 
incluant le moteur jusqu’à l’écrou de la vis mère permettent une plus grande bande passante. 
Le système conduit hydraulique – embrayage tel qu’utilisé dans les essais, limite la bande 
passante de par son faible rapport raideur/masse. Un conduit hydraulique plus court ainsi 
qu’un embrayage plus raide permettraient de régler le problème. 
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5. DISPOSITIF AVEC L'EMBRAYAGE 
Afin de valider le fonctionnement de la technologie électromécanique pour le contrôle 
d’embrayage, l’utilisation d’un véhicule complet a été jugée la meilleure avenue, car un 
embrayage automatique doit, avant tout, offrir un niveau de confort pour le conducteur, une 
donnée difficile à quantifier sur un montage stationnaire ou en simulation.  
 
Le véhicule sur lequel les tests ont été effectués est un Tricycle muni d’une transmission 
manuelle à 5 vitesses. L’embrayage est normalement fermé, c’est-à-dire qu’il transmet un 
couple lorsqu’on ne lui applique aucun effort. L’actionnement de l’embrayage sur ce modèle 
de véhicule se fait manuellement par l’utilisateur. Lorsque ce dernier pince la poignée 
d’embrayage, une pression est créée dans un circuit hydraulique et combat la force de 
précharge des ressorts d’embrayage qui maintienentt fermé sans effort externe. 
 
Le module de contrôle du moteur (ECM) de ce véhicule fournit une estimation précise de 
couple développé par le moteur, ce qui permet d’utiliser le contrôleur haut niveau présenté au 
chapitre 4. L’ECM communique avec le contrôleur via un bus CAN. Il y diffuse les données 
nécessaires au contrôle de l’embrayage, soient les vitesses du moteur et de l’embrayage, la 
demande de couple de l’utilisateur, l’estimation du couple moteur ainsi que plusieurs autres 
données sur l’état du véhicule. 
 
Le mécanisme d’actionnement a été installé dans un compartiment de rangement du véhicule 
de test, ce qui démontre sa facilité à être intégré n’importe où dans un véhicule. Le prototype 
est branché à l’embrayage via un conduit hydraulique flexible dissimulé sous l’habillage du 
véhicule.  
 
Il a été nécessaire de modifier légèrement l’embrayage du véhicule pour faire la démonstration 
de fonctionnement d’une technologie électromécanique pour l’actionnement de l’embrayage. 




Figure 5.1 – Intégration du mécanisme d’actionnement d’embrayage dans le véhicule de test 
 
5.1. Électronique de contrôle 
La figure 5.2 montre le schéma de contrôle temps réel du montage. La source d’alimentation 
12V sur le montage est constituée d’une batterie 12V couplée à un chargeur. Un pic de 20 A 
peut être requis par l’onduleur, ce qui justifie le choix d’une batterie comme source de 
puissance électrique principale, car la batterie permet de fournir le courant nécessaire de façon 
instantanée. L’état de charge de la batterie est maintenu par un bloc d’alimentation branché sur 
le réseau. 
 
Trois sous-systèmes consomment la puissance électrique fournie par l’alimentation, soient 
l’ordinateur de contrôle temps-réel OPAL RT, l’onduleur EPOS2 et le convertisseur de 
courant continu à courant continu (DC-DC) /relais. 
 
Le contrôle du mécanisme est fait par un logiciel développé dans Matlab/Simulink. Ce logiciel 
est exécuté sur un ordinateur de contrôle en temps réel OPAL RT. Le contrôleur doit effectuer 
les tâches suivantes : 
1. Communiquer avec l’onduleur 
2. Spécifier la commande en courant du moteur  
3. Gérer l’ouverture du frein  
4. Recueillir le signal de mesure de pression hydraulique 
5. Enregistrer les données en temps réel pour analyse subséquente 
 
Véhicule 
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Étant donné que le frein installé sur le moteur fonctionne en 24V, il est nécessaire d’élever la 
tension d’alimentation à l’aide d’un convertisseur DC-DC. Bien que ce convertisseur ait un 
interrupteur, le temps de réponse pour couper la tension du convertisseur lorsque l’on veut 
engager le frein est trop long. Il est préférable de maintenir le convertisseur sous tension et de 
gérer le circuit d’alimentation du frein à l’aide d’un relais. La commande du relais se fait par 
le contrôleur sur une sortie numérique de celui-ci. 
 
La figure 5.2 illustre de façon simplifiée les branchements électroniques entre les différents 
systèmes. Les flèches représentent des flux d’information ou d’énergie alors que les blocs 
représentent des sous-systèmes. Les blocs adjacents sont des sous-systèmes liés par un lien 
mécanique. Les blocs et les flèches en pointillé ne sont pas nécessaires au fonctionnement du 
système d’actionneur, car ils représentent le véhicule de test.  
 
 
Figure 5.2 – Schéma de contrôle du montage expérimental. 
 
 
5.2. Adaptation à l'embrayage 
L’actionneur d’embrayage a été conçu pour un embrayage normalement ouvert. Ce type 
d’embrayage ne requiert aucune force pour maintenir l’embrayage au neutre. Dans l’état 
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d’attente, le système ne consomme presqu’aucune énergie. Dans l’état synchronisé, pour 
transmettre le couple maximal, la force de pincement maximale doit être atteinte. Lorsque la 
force de pincement maximale est atteinte, le frein est engagé puis le courant est remis à zéro. 
Ceci permet d’éviter d’opérer l’onduleur au courant crête. 
 
Les chargements de l’onduleur selon les états d’un embrayage normalement fermé sont 
contraires à ceux pour un embrayage normalement ouvert. L’état synchronisé est celui qui ne 
requiert aucune énergie, alors que l’état d’attente est celui qui en nécessite le plus. Il est 
possible d’engager le frein lorsque l’embrayage a atteint la consigne d’ouverture. Par contre, si 
l’utilisateur demande une faible quantité de couple de façon momentanée pour se déplacer 
lentement dans un bouchon de circulation, l’embrayage alternera entre l’état d’attente et l’état 
d’engagement sans s’arrêter en état d’attente et ne permettant pas d’engager le frein. 
 
Les paramètres de l’embrayage original du véhicule de test exposés dans le tableau 5.1 
montrent qu’il est nécessaire de réduire la force de pincement minimale pour ouvrir 
l’embrayage. En effet, le courant moyen [ requis pour atteindre le point de friction est de 
10,16 A alors que le courant nominal de l’onduleur est de 10 A. Les onduleurs disponibles sur 
le marché pour un moteur sans balais alimenté sous une tension de 12 V sont rares. Au 
moment du choix de l’onduleur et du moteur, aucun modèle ne permettait un courant nominal 
plus élevé. Dans une optique de développement de produit, un onduleur ayant un courant 
nominal plus élevé pourrait être développé. Lors de manœuvres à basse vitesse, le système 
alternera entre l’état d’attente et l’état d’engagement. L’état d’attente requiert plus de 10,16 A, 
car l’embrayage doit être ouvert d’au moins 0,2 mm au-delà du point de friction. L’onduleur 
risque de ne pas pouvoir fournir la puissance électrique nécessaire pour réaliser des essais en 
basse vitesse. Il est donc nécessaire d’abaisser la force de pincement requise pour atteindre le 
point de friction et ouvrir l’embrayage. 
 
La réduction de la précharge d’un embrayage normalement ouvert implique que le couple 
maximal transmissible sera également réduit. Cependant, les essais sur le véhicule sont 
orientés de façon à prouver qu’un embrayage électromécanique est confortable pour 
l’utilisateur. Ainsi, les essais se feront à une commande des gaz inférieure à 30%, ce qui 
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correspond à un départ lent ou à des manœuvres à basse vitesse. Le couple développé par le 
moteur sera toujours inférieur à 30% du couple maximal, donc il n’est pas requis que 
l’embrayage transmette le couple moteur maximal 2#,.V.  
 
Deux solutions ont été explorées afin de réduire la précharge de l’embrayage, soient la 
diminution de la raideur totale de l’embrayage et la réduction de la précompression des 
ressorts d’embrayage. La première solution (solution 1) consiste à retirer 2 ressorts 
d’embrayage sur 6 en gardant la même précompression. Ceci aurait pour effet d’abaisser le 
courant [ à 6,77 A, mais la raideur de l’embrayage sera diminuée de 33% et la fréquence 
naturelle de l’embrayage A; diminuera de 18,6%. Il est préférable, d’un point de vue 
contrôle, de préserver la dynamique du système original.  
 
La deuxième solution (solution 2) consiste à réduire la précompression des ressorts 
d’embrayage. Selon la configuration physique de l’embrayage, il est possible de réduire la 
précompression de 6 mm et ainsi d’abaisser le courant [ à 8,34 A sans changer la dynamique 
du système. Les paramètres de l’embrayage selon les solutions proposées sont exposés dans le 
tableau 5.1. La solution 2 a été choisie, car elle permet de garder la dynamique de l’embrayage 
original tout en permettant d’abaisser le courant [ sous le courant nominal de l’onduleur. 
 
Tableau 5.1 – Comparaison des solutions de réduction de force de pincement de l’embrayage selon les 
paramètres du système embrayage-actionneur 
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Avant de conclure sur l’origine de cette nonlinéarité, une observation intéressante peut être 
faite. Pour la majeure partie de la course du piston d’embrayage, c’est-à-dire de 0,5 à 3 mm, la 
relation avec l’angle du moteur est parfaitement linéaire. De plus, la relation est la même, peu 
importe le sens du déplacement. Par conséquent, le système est considéré comme 
suffisamment rigide pour des angles de moteur allant d’environ 6,4 à 25 rad. Il est donc 
possible d’estimer  à partir de la mesure d’angle de l’encodeur.  
 
 
Figure 5.3 – Relation entre l’angle moteur et le déplacement du piston d’embrayage 
 
Afin de déterminer la cause de la nonlinéarité de FG, il est nécessaire d’analyser la 
relation entre la pression dans le cylindre récepteur et le déplacement du piston d’embrayage. 
 
Cette relation correspond à la droite pointillée sur la figure 5.4 Il est difficile d’établir une 
relation précise entre  et 0 pour les déplacements inférieurs à 0,6 mm, car la raideur du 
système n’est pas constante.  
 
Une forte hystérésis marque les données tracées à la figure 5.3. En effet, une force de friction 
résultant en une variation de ±1 bar par rapport à pression nominale est constatée. La friction 
du joint d’étanchéité du cylindre hydraulique du véhicule d’essai est la cause de cette friction. 
Contrairement à la vis mère du mécanisme, cette force de friction ne dépend pas de la pression 
dans le cylindre. L’embrayage disponible  dans le véhicule pour les essais n’a pas .été conçu 
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dans le but d’être automatisé. Le choix de joints d’étanchéité a probablement été fait de 
manière à maximiser l’étanchéité tout en minimisant son coût, donc au détriment de la friction 
qu’il occasionne. Un embrayage de ce type devant être inclus dans une AMT pourrait être 
muni d’un cylindre et piston ayant un joint d’étanchéité roulant tel qu’utilisé dans le 
mécanisme. La friction occasionnée par ce type de joint est quasi nulle. 
 
 
Figure 5.4 – Relation entre le déplacement du piston d’embrayage et la pression sur celui-ci. 
 
Il y a un changement de raideur de l’embrayage entre l’état ouvert et fermé. L’embrayage doit 
nécessairement être ouvert pour tout déplacement  ≥  0,6 mm, car il est clair que la pente est 
droite. On remarque que la transition entre les deux raideurs est lissée. Cette transition est 
illustrée à la figure 5.4 où l’angle moteur et la pression du cylindre récepteur sont tracés en 
fonction du déplacement du piston d’embrayage. La pression et l’angle moteur semblent varier 
directement proportionnellement au déplacement dans la plage 0 <  < 0,2 mm. À   = 0,2 
mm, les deux traces changent graduellement de pente jusqu’à  = 0,6 mm où elles ont une 
pente constante jusqu’à la fin de course du piston d’embrayage. En toute vraisemblance, la 
nonlinéarité de la relation FG est causée par la variation de la raideur de l’embrayage 
entre l’état ouvert et l’état fermé. La compressibilité du fluide hydraulique ou la présence de 
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bulles d’air dans celui-ci sont peu probables vu la correspondance des plages de  pour 




Figure 5.5 – Correspondance des plages de ßà pour lesquelles la pression et l’angle moteur ont des pentes 
constantes. 
 
5.4. Essais sur véhicule 
5.4.1. Chaîne de commande d’embrayage dans le véhicule 
La chaîne de commande dans le véhicule définit tous les niveaux entre l’utilisateur et l’action 
sur le véhicule. La commande de couple à transmettre par l’embrayage est déterminée par la 
demande de couple de l’utilisateur via la manette des gaz et par la vitesse de rotation du 
moteur. La chaîne de commande est illustrée à la figure 5.5. Mis à part le contrôleur développé 
au chapitre 4, les lois de contrôle régissant la commande haut niveau de l’embrayage ont été 
développées pour le Spyder par son fabricant. 
 
La demande de couple de l’utilisateur est notée 2( dans la figure 5.5 et la vitesse véhicule est 
notée A#. Le contrôleur haut niveau de l’embrayage est représenté par le bloc 1. Une carte 2D 
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permet de calculer le couple à transmettre par l’embrayage en fonction de la commande de 
l’utilisateur et de la vitesse moteur. Ce contrôleur spécifie un couple à transmettre 2( selon 
une courbe prédéfinie dans la carte. La vitesse du moteur fait changer la courbe utilisée pour 
calculer le couple 2(. On cherche à maximiser le couple à transmettre par l’embrayage sans 
caler le moteur. Donc, si le couple transmis à l’embrayage est trop faible pour le couple 
disponible à l’arbre moteur, celui-ci accélèrera et sa vitesse augmentera. Une courbe 2( vs 2( 
spécifiant plus de couple à transmettre par l’embrayage sera alors choisie et le couple transmis 
par l’embrayage augmentera, ce qui fera diminuer la vitesse moteur. Le cas contraire se 
produit également. 
 
Le bloc 2 transforme le couple à transmettre par l’embrayage en force de pincement des 
disques puis en pression. Ce module peut adapter les paramètres de la relation pression-couple 
transmis par l’embrayage. Une estimation du couple transmis par l’embrayage 2ák	est donnée 
par la différence entre le couple développé par le moteur et l’accélération de ce dernier tel que 2ák = 2áa − *aA4 a. La commande en pression 0(	dans le piston d’embrayage est générée par ce 
bloc. Les paramètres identifiés à la section 5.3 ont permis d’adapter le module de transfert de 
couple d’embrayage en pression hydraulique. 
 
Le bloc 3 est le contrôleur en pression développé au chapitre 4. Dans le cadre des essais sur 
véhicule, le contrôleur par mode glissant a été retenu, car il s’est avéré plus robuste 
lorsqu’utilisé dans un environnement véhicule.  
 
Les blocs 4 et 5 sont respectivement le PI de la boucle de courant de l’actionneur ainsi que le 
mécanisme d’actionnement. La sortie du mécanisme est donc la force de pincement des 
disques d’embrayage. Enfin, le bloc 6 représente le véhicule. 	




Figure 5.6 – Chaîne de commande de l’embrayage dans le véhicule de test 
 
5.4.2. Validation du contrôleur par mode glissant sur le véhicule 
Le contrôleur par mode glissant a été testé sur le véhicule. La commande de pression a été 
générée par la chaîne de commande du véhicule lors d’un départ arrêté. La trace temporelle de 
la pression est montrée à la figure 5.7. La réponse du système suit la commande malgré 
quelques vibrations causées par la stiction du mécanisme, mais aussi du piston d’embrayage. 
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Figure 5.7 – Poursuite d’une consigne de pression généré par le contrôleur du véhicule  
 
5.4.3. Essais de départ arrêté sur véhicule 
La mesure de la performance de l’embrayage pour un produit récréatif est en grande partie 
subjective. L’utilisateur du produit doit retirer un plaisir de conduire, soit parce que la réponse 
en accélération du véhicule est instantanée lorsqu’il actionne la manette des gaz ou soit parce 
que le véhicule peut avancer très doucement. En bref, il est important que l’accélération du 
véhicule soit proportionnelle à la manette des gaz dans toutes les plages de vitesse. Bien qu’il 
soit difficile de quantifier la sensation de l’utilisateur, il est possible de démontrer la 
« proportionnalité » entre la manette des gaz et la réponse du véhicule pour des engagements à 
basse vitesse.  
 
Pour réaliser cette démonstration, un essai a été fait à une demande de puissance de moteur 
constante. Le but est d’accélérer le véhicule très lentement et d’avoir une accélération 





























5.4 ESSAIS SUR VÉHICULE 91 
 
 
constante. Le profil de vitesse du véhicule dans le temps doit être lisse malgré les fluctuations 
de vitesse du moteur. De plus, il ne doit pas y avoir de jerk, c’est-à-dire aucune variation 
brusque de l’accélération du véhicule que l’utilisateur peut ressentir lorsque le moteur et 
l’embrayage se synchronisent. La manette des gaz a été maintenue à 12% d’ouverture tout le 
long de l’engagement de l’embrayage entre le moment où le véhicule était à l’arrêt et le 
moment où sa vitesse devient constante. 
 
Le résultat de cet essai est illustré à la figure 5.8. La commande des gaz commence à 0 s. 
L’estimé du couple transmis par l’embrayage augmente instantanément de manière à 
empêcher le moteur de s’emballer. À partir de 0,5 s, le couple moteur disponible au moteur 
excède le couple transmis par l’embrayage et la vitesse de l’embrayage croît lentement. 
L’accélération maximale de l’embrayage (et donc du véhicule) survient à environ 1 s lorsque 
le couple transmis se stabilise autour de 10 Nm.  L’accélération demeure constante jusqu’à ce 
que le moteur et l’embrayage soient synchronisés à 6,35 s. Après la synchronisation, les deux 
vitesses sont les mêmes. La courbe de vitesse d’embrayage est lisse sur toute la durée, ce qui 
démontre que le véhicule n’est pas soumis à une variation brusque de son accélération. 
L’utilisateur ne ressent pas de jerk comme en témoigne la courbe de couple transmis dans 
l’embrayage qui est bien constante et sans à-coups avec des variations de ± 10% de la valeur 
de couple nominal. Les commentaires du pilote d’essai confirment les mesures. 
 
Les essais du système sur le véhicule ont montré que la technologie électromécanique permet 
le contrôle d’embrayage de façon douce, et ce, malgré plusieurs non-linéarités dans 
l’embrayage. La performance est suffisante pour faire la preuve de concept de ce mécanisme. 
Le dispositif pourrait grandement être amélioré ou rendu plus robuste en utilisant un 
embrayage spécialement conçu pour l’automatisation. 
 






Figure 5.8 – Départ arrêté avec manette des gaz à 12% 



































Les travaux accomplis dans le cadre de ce projet de recherche ont permis de réaliser un 
dispositif électromécanique fonctionnel pour l’actionnement d’embrayage. Ceci démontre 
qu’il est possible à l’aide d’un actionneur électromécanique de contrôler un embrayage tout en 
permettant un départ en douceur. Un concept simple de mécanisme électromécanique 
permettant d’actionner un embrayage a été développé et construit. Un modèle dynamique du 
système d’actionnement validé à partir de données expérimentales a permis de justifier le 
choix des caractéristiques des composants clés à l’aide de résultats de simulation. Le modèle a 
également servi à développer un contrôleur robuste pour commander un embrayage 
rapidement et avec précision. La réalisation et l’intégration à un véhicule du système 
développé dans le cadre du présent projet ont permis de valider la qualité d’engagement de 
l’embrayage par des tests subjectifs de confort d’utilisateur et d’agrément de conduite. 
 
 
Les travaux de recherche ont mené à un concept d’actionneur électromécanique innovateur 
pouvant être utilisé pour des applications de précision dans des véhicules. D’abord, le transfert 
de mouvement rotatif d’un moteur électrique en un mouvement linéaire pour l’actionnement a 
été fait par une vis mère et un écrou d’acétal, deux composants peu coûteux dans une 
production en série. L’option normalement utilisée pour les applications de positionnement ou 
d’application de force avec précision utilise une vis à bille pour transférer le mouvement 
rotatif en mouvement linéaire. Ce type de composant est beaucoup plus complexe que la vis 
mère et beaucoup plus coûteux de par les procédés de fabrication de précision requis pour 
permettre une fonctionnalité adéquate. Un compromis est ainsi fait entre le coût, l’efficacité et 
la performance des composants.  
 
De plus, le fait d’utiliser un conduit hydraulique en circuit fermé pour transférer la force de 
pincement d’embrayage de l’actionneur jusqu’à la transmission permet d’utiliser le peu 
d’espace disponible dans un véhicule récréatif d’une manière optimisée. Il a été démontré que 






Un contrôleur par compensation de friction ou par mode glissant permet de minimiser les 
effets néfastes de la friction dans le mécanisme de transfert sur la précision et le temps de 
réponse. Le contrôleur par mode glissant permet davantage de latitude quant à la variation 
temporelle des caractéristiques des composants, car il ne requiert aucune connaissance précise 
de la friction dans le système. 
 
L’actionneur électrohydraulique développé ici pourrait être utilisé dans d’autres applications 
telles que les directions assistées, les différentiels intelligents et même les freins. Une version 
dérivée du dispositif dont l’action de l’écrou de la vis mère se ferait directement sur le système 
à contrôler pourrait être mise en œuvre, autant sur un embrayage que sur d’autres systèmes 
électromécaniques.  
 
La performance du contrôle d’embrayage pourrait être augmentée davantage en utilisant un 
embrayage mieux adapté à l’automatisation, c’est-à-dire, optimisé pour être plus facilement 
prédictible. D’un autre côté, le contrôleur pourrait être amélioré afin de tenir compte des effets 
non linéaires de l’embrayage, du piston d’embrayage et des autres composants internes au 
boîtier d’embrayage. Un algorithme d’adaptation des paramètres de l’embrayage surtout en ce 
qui a trait à la friction dans le piston pourrait rendre le système plus robuste sur le véhicule. Le 
système d’actionneur proposé bénéficierait également d’un algorithme d’adaptation du modèle 
de friction de la vis mère. Des travaux futurs pourraient ainsi porter sur la commande robuste 
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